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A. CÁLCULOS 
A.1. Balances energéticos  
En las condiciones de diseño correspondientes a la mayor productividad la desaladora 
necesita un aporte de 3000 m3 al día de agua de mar, con una concentración de sales de 
38000 ppm, produciendo la cantidad de 1000 m3 al día de producto, con una concentración 
salina de 10 ppm. Los 2000 m3 restantes son devueltos al mar en forma de salmuera, con 
una concentración final de 56987 ppm. Esto es que el ratio de recuperación, que se define 
como la relación entre la caudal másico de producto que sale y el de agua marina que entra, 
es rR= 1/3. Tal como se aprecia en la gráfica A.1 este valor implica que el trabajo mínimo de 
separación para obtener agua pura es bastante contenido. Un mayor aprovechamiento del 
agua de mar para producir más agua producto implica un ratio más elevado, 
incrementándose el trabajo de separación, sobre todo para valores altos. La diferencia que 
existe entre estos datos, para obtener agua pura, y los que respecta a este proyecto es 
mínima, pues el agua producto tiene una concentración de 0,001% de sales.   
 
Figura A.1.  Trabajo mínimo para obtener agua pura a partir de agua de 
mar en función del ratio de recuperación  
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Tanto el producto como la salmuera tienen en el momento de su salida de la desaladora una 
temperatura elevada, por lo que se puede extraer una cierta cantidad de potencia calorífica 
para ser aprovechada en calentar el agua de mar antes de entrar en el intercambiador, 
produciendo un ahorro energético. 
Para ello se divide el caudal de agua de mar en dos. En uno de los intercambiadores el agua 
producto cede gran parte de su calor al agua de mar y en el otro es la salmuera la que 
transmite parte de su calor. A la hora de realizar los cálculos prácticos se parte del caso más 
desfavorable. Esto es que la temperatura del agua marina se encuentra a 11º C, que 
corresponde al periodo invernal. 
El tipo de intercambiador escogido es de placas planas a contracorriente, exactamente de la 
empresa APV Heat Exchanger. Las placas tienen un grosor de medio milímetro y están 
construidas en titanio. Con la adición de nuevas placas se aumenta el área de transferencia 
de calor. 
• Intercambiador de producto 
El producto abandona la desaladora a una temperatura de 75,89º C, con un flujo de 11,57 
kg/s. A su vez el agua de mar entra en el intercambiador a una temperatura de 11º C. 
Asumiendo que el salto de temperatura que se puede conseguir entre la salida del fluido 
caliente y la entrada del fluido frío es de 2,5º C, valor usual para este tipo de intercambiador, 
se puede conseguir que exista una diferencia semejante entre la entrada del flujo caliente y 
la salida del frío. Solo hay que determinar el caudal másico del agua de mar para que sea 
posible. 
Para ello se calcula la potencia calorífica que cede el producto al agua de mar. Se supone 
un rendimiento unitario. 
Caudal másico  de agua producto                                                 skgQP /57,11=  
Capacidad calorífica producto                                                       kgkJCP /18,4=  
Capacidad calorífica agua de mar                                                 kgkJCM /4=  
TCQP PPT ∆××=  kWCCCQ PP 3017)º5,13º89,75( =−××=                                   (Ec. A.1) 
kWPT 3017= )º11º73( CCCQTCQ MMMM −××=∆××=                                          (Ec. A.2) 
skgQM /17,12=  
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Por tanto el producto entra en el intercambiador a una temperatura de 75,89º C y lo 
abandona a una temperatura de 13,5º C. Al mismo tiempo, el agua de mar pasa de estar a 
11º C a la entrada para incrementarse su temperatura hasta los 73º C en la salida. 
• Intercambiador de salmuera 
La metodología empleada en el intercambiador de producto se repite en este otro 
intercambiador. La salmuera tiene una temperatura de 69,12º C, y el caudal de salida es de 
23,15 kg/s. Pero en este caso ya se conoce el caudal de entrada de agua de mar, que es de 
22,55 kg/s. Por lo tanto solo queda por averiguar la temperatura a la salida del 
intercambiador del agua de mar y comprobar si es un valor posible. 
Caudal másico de salmuera                                                          skgQS /15,23=  
Capacidad calorífica salmuera                                                      kgkJCS /93,3=  
Capacidad calorífica agua de mar                                                 kgkJCM /4=   
TCQP SST ∆××= kWCCCQ SS 3,5060)º5,13º12,69( =−××=                                  (Ec. A.3) 
kWPT 3,5060= )º11( CTCQTCQ SMMMM −××′=∆××′=                                          (Ec. A.4) 
CTS º1,67=  
La diferencia de temperatura entre la entrada de la salmuera y la salida del agua de mar en 
el intercambiador es de 2º C, lo que se puede considerar como un valor razonable. Así, la 
salmuera se enfría desde los 69,12º C hasta 13,5º C en su paso por el intercambiador y el 
agua de mar se calienta de 11º C a 67,1º C. 
Finalmente queda por saber cual es la temperatura del agua de mar al volverse a agrupar los 
dos flujos justo antes de entrar en la desaladora. 
Caudal proveniente intercambiador producto skg /17,12=                         
Temperatura flujo intercambiador producto Cº73=  
Caudal proveniente intercambiador salmuera skg /55,22=                             
Temperatura flujo intercambiador salmuera Cº1,67=  
 
Temperatura final Cº1,69=  
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La potencia calorífica necesaria para separa la sal del agua y conseguir la concentración 
final deseada en el agua producto se determina de la siguiente forma. Con mayor exactitud 
se trata de la potencia mínima necesaria. 
Primero se determina la fracción molar de sal y agua presente en los tres flujos involucrados 
en el proceso, que son el agua de mar, el producto y la salmuera. 
Agua de mar: 
18)11(5,58
18
+−×
=
s
S
mf
X     (Ec. A.5);  SW XX −=1     (Ec. A.6);  038,0=smf  
012,0=SX  ;  988,0=WX  
Salmuera: 
18)11(5,58
18
+−×
=
s
S
mf
X     (Ec. A.5);   SW XX −= 1    (Ec. A.6);  057,0=smf  
018,0=SX  ;  982,0=WX  
Producto: 
18)11(5,58
18
+−×
=
s
S
mf
X      (Ec. A.5);   SW XX −= 1    (Ec. A.6);  5101 −×=smf  
6101,3 −×=SX  ;  999,0=WX  
Con estos valores se puede calcular el trabajo mínimo para realizar la separación parcial del 
agua y las sales hasta la concentración deseada [Ref. 2]. 
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La temperatura de trabajo es la correspondiente a la saturación para una presión de 0,3 
bares, que es 69,12º C y que hay que convertir a grados Kelvin. 
productokg
kJW 165,2min =  
Ahora, para conocer la potencia mínima hay que multiplicarlo por el caudal másico de 
producto. 
kWs
kg
kg
kJW
producto
04,2557,11165,2min =×=&                                                 (Ec. A.8) 
El agua de mar al contener una cantidad de sales no se comporta igual que el agua pura, 
ciertas propiedades se ven ligeramente modificadas, como puede ser la temperatura de 
cambio de fase. Para una presión de 0,3 bares la temperatura en la que el agua pasa de 
estado líquido a vapor es de 69,12º C. En el caso del agua de mar este valor se incrementa 
en medio grado centígrado. 
Por lo tanto, el agua de mar que se introduce en la desaladora, a una temperatura de unos 
69,1º C según se ha calculado con anterioridad debe ser calentada en su interior hasta los 
69,62º C para que se comience a transformar en vapor. 
La potencia calorífica que hace falta para incrementar la temperatura en medio grado 
centígrado del volumen de agua marina que pasa por la desaladora se obtiene al multiplicar 
la capacidad calorífica del agua de mar por el caudal másico y por el incremento de 
temperatura. 
kWKs
kg
Kkg
kJP T 59,69)27,34277,342(72,3400862,4 =−××⋅=∆                     (Ec. A.9) 
La mayor cantidad de energía o potencia térmica que hay implicada en el proceso de 
destilación del agua de mar es la necesaria para provocar la evaporación de la cantidad de 
agua que hace falta para conseguir el nivel de agua producto deseado. Con la diferencia de 
entalpía existente entre la fase líquida y la fase vapor a la presión de trabajo, 0,3 bares, y el 
caudal másico de producto se puede conocer cuanta potencia se debe aportar al proceso. 
kWkg
kJ
s
kgPevap 7,27028)3,2894,2625(57,11 =−×=                                           (Ec. A.10) 
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Solo resta sumarlo todo para obtener la potencia térmica total implicada en el proceso de 
desalación del agua de mar. 
kWPPWP evapTT 33,27123min =++= ∆&                                                                        (Ec. A.11) 
El vapor de agua producto se encuentra tras su paso por el compresor a una presión de 0,4 
bares y una temperatura alrededor de 105º C, por lo tanto se trata de un vapor recalentado. 
Para esas condiciones la entalpía tiene un valor de 2683,8 kJ/kg. Este vapor se hace pasar 
por el interior de los tubos del intercambiador de calor. En la superficie externa de los tubos 
se produce la evaporación del producto gracias al calor que cede el vapor comprimido que 
se condensa en su interior. Es un intercambiador de calor en el que se produce un proceso 
de evaporación-condensación. Bajo las condiciones de diseño, el vapor comprimido 
abandona los tubos en estado líquido, justo cuando la fracción de agua es del 100%, pero 
sin llegar a convertirse en un líquido subenfriado. Por lo tanto, tiene la temperatura de 
saturación para la presión de 0,4 bares, que es de 75,89º C y una entalpía de 317,6 kJ/kg. 
Así, la potencia térmica que cede el vapor comprimido es el producto de la diferencia de 
entalpías entre la entrada y la salida y el caudal másico de producto que circula por el 
intercambiador de calor. 
kWs
kg
kg
kJPC 2737757,11)6,3178,2683( =×−=                                                 (Ec. A.12) 
El vapor comprimido aporta la potencia térmica suficiente como para que se produzca la 
evaporación de la cantidad estipulada en las condiciones de diseño.    
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A.2. Dimensionado intercambiador de calor 
El intercambiador de calor donde se produce el proceso de destilación del agua de mar está 
formado por un total de 12000 tubos horizontales, con un diámetro exterior de 24 mm e 
interior de 21 mm. El material empleado en la construcción es la aleación de aluminio 5052, 
que tiene un coeficiente de conductividad térmica de k = 135W/ (mK).  
El caudal másico total que circula por la desaladora es de 11,57kg/s, así que para obtener el 
caudal que pasa por cada tubo hay que dividirlo entre el número total de tubos.  
s
kg
N
mm ti
41064,9 −×== &&                                                                                           (Ec. A.13) 
La velocidad de entrada del vapor en el intercambiador se haya al dividir el producto del 
caudal másico de cada tubo por la densidad entre el área de paso por tubo. La densidad es 
función de las condiciones de temperatura y presión imperantes a la entrada del 
intercambiador, que son una temperatura de 104,7º C y una presión de 0,4 bares. 
s
m
S
mv
i
i
in 44,11=×= ρ&                                                                                                (Ec. A.14) 
Para el cálculo de la longitud de los tubos que forman el intercambiador se ha dividido en dos 
tramos de estudio. El primer tramo de tubo está comprendido desde que el vapor entra justo 
después de pasar por el compresor y finaliza en el punto en que el vapor se encuentra a la 
temperatura de saturación para 0,4 bares, que es de 75,89º C. 
• Tramo vapor 
Ante la ausencia de datos en la bibliografía consultada sobre ciertas propiedades físicas y 
termodinámicas para el vapor en las condiciones de entrada, se ha decidido emplear los 
valores referidos a la temperatura de saturación. Esto implica una discrepancia entre los 
valores teóricos calculados y los reales.  
Después de hecha la aclaración, se realizan los cálculos necesarios para determinar la 
longitud de tubo que asegura el enfriamiento del vapor recalentado hasta su temperatura de 
saturación. 
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sPag ⋅×= −4101105,0µ  
325,0 m
kg
g =ρ  
Km
W
g ⋅= 0229,0λ  
941,0Pr =  
Primero se calcula el número de Reynolds para posteriormente conocer el número de 
Nusselt. 
2,5444Re =××= µ
ρiin
D
dv
                                                                                        (Ec. A.15) 
Se trata de un valor entre la transición de flujo laminar a turbulento, por lo que la ecuación 
idónea para el número de Nusselt es: 
( )
)1(Pr96,172
1Pr)1000(Re
3/25,0
3/2
−××+
×

 +××−×
=
f
n
Df
D C
L
DC
Nu
φ
                                                    (Ec. A.16) 
2)28,3)ln(Re58,1(
1
−×= Df
C                                                                                      (Ec. A.17) 
Los términos ( )  + 3/21 LD  y nφ  se pueden aproximar a la unidad sin riesgo de introducir un 
error significativo. Sustituyendo por los valores numéricos se obtiene: 
371,2010405,9 3 =⇒×= − Df NuC  
El siguiente paso es averiguar el coeficiente de convección libre en la superficie interior de 
los tubos del intercambiador.  
Km
W
d
Nuh
i
D ⋅=×= 22,22
λ
                                                                                     (Ec. A.18) 
Para hallar el coeficiente de transmisión global de calor de la tubería en este primer tramo 
hace falta conocer el coeficiente de convección para el agua durante su fase de evaporación.  
Valores para vapor a T= 75,89º C y P= 0,4 bares 
Cálculo y diseño de una desaladora e integración en una central térmica de ciclo combinado Pág. 11 
 
El coeficiente de convección para la superficie externa del intercambiador se halla mediante 
la ecuación empírica desarrollada por Chun y Seban (1971) para el proceso de evaporación 
en un intercambiador de calor del tipo falling film. 
22,0
333,0
32
2
Re821,0 −Γ
−
×



×××= ll
l
evap g
h λρ
µ
                                                                 (Ec. A.19) 
lµ
Γ×=Γ 4Re                                                                                                                   (Ec. A.20) 
El término Γ se define como el caudal de líquido por unidad de longitud de dicho tubo. Por lo 
tanto, es necesario fijar un valor inicial de longitud para realizar los cálculos y comprobar 
posteriormente sí el resultado final se aproxima al valor estimado en un principio. Si la 
discrepancia es significativa se debe aplicar un proceso iterativo hasta que se obtenga un 
valor lo suficientemente correcto. El valor escogido inicialmente es de una longitud total del 
tubo, englobando el tramo vapor y el de condensación, de 4,5m. 
sPal ⋅×= −41009,4µ                         
35,978 m
kg
l =ρ  
Km
W
l ⋅= 66,0λ  
 6,2Pr =  
Sustituyendo por los respectivos valores numéricos se obtiene un valor de: 
Km
Whevap ⋅= 213701  
Ahora ya se puede calcular el coeficiente de transmisión global de calor para este tramo del 
intercambiador. 








+


×


+×= evap
i
ee
i
e
hk
d
dd
dh
d
U 1
ln2
2
2                                                               (Ec. A.21) 
Km
WU ⋅= 239,19  
Valores para agua líquida a T= 69,12º C y 
P= 0,3  bares 
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La potencia calorífica cedida por el vapor en su fase de estado recalentado hasta el punto 
del comienzo de la condensación, o lo que es lo mismo, desde los 104,7º C hasta los 75,89º 
C, en cada uno de los tubos que forman el intercambiador se calcula como el producto del 
caudal másico de cada tubo por la variación de entalpía que sufre el vapor. 
Wkg
kJ
kg
kJ
s
kghmqi 2,459,26368,26831064,9
4 =

 −××=∆×= −&&           (Ec. A.22) 
Ahora solo queda determinar la longitud de tubo necesaria para que el vapor de agua 
producto se enfríe hasta el momento anterior a que comience el cambio de fase. 
TLdUq ei ∆××××= π&                                                                                               (Ec. A.23) 
 
famb
iamb
iambfamb
TT
TT
TTTT
T
−
−
−−−=∆
ln
)()(
                                                                                    (Ec. A.24) 
mLKLmKm
WWqi 78,136,17024,039,192,45 2 =⇒××××⋅== π&  
Durante el funcionamiento de la desaladora en ambas superficies del intercambiador se 
produce un progresivo ensuciamiento o fouling que conlleva una disminución progresiva de 
la capacidad en la transmisión de calor a través de los tubos. Para paliar este problema, en 
el momento del diseño inicial se aplica un coeficiente que sí tiene en consideración el 
ensuciamiento del intercambiador, y que permite obtener un dimensionado que asegura el 
funcionamiento deseado después de una utilización prolongada. 
Esto no evita que después de un largo periodo de uso de la desaladora sea necesaria una 
limpieza de las áreas de intercambio de calor. La limpieza se realiza mediante productos 
químicos, un ácido suave, que elimina todas las impurezas que existan en las superficies de 
los tubos. 
Por lo tanto, después de cada limpieza o en la puesta en marcha inicial el intercambiador de 
calor se encuentra sobredimensionado. El valor del coeficiente depende del tipo de fluido, de 
la fase en la que se encuentre y otras variables. Según la bibliografía consultada [Ref.3] el 
valor usual para un intercambiador de calor como el que aquí se describe es de Rft= 0,00051 
(m2K)/W. 
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A partir de la relación que existe entre el área “limpia” de intercambio de calor y el área una 
vez ensuciada se obtiene la nueva longitud que hace falta. 
ft
c
f RU
A
A ×+= 1       (Ec. A.25);  LdA e ××= π      (Ec. A.26) 
mLmA ff 80,14,1626
2 =⇒=  
Debido a las aproximaciones realizadas durante los cálculos y posibles inexactitudes 
introducidas, se aplica un coeficiente de seguridad para paliar los errores cometidos y 
asegurar que el intercambiador no está dimensionado “a la baja”. 
mLCLC fSfS 5,24,1 =×=′⇒=                                                                                (Ec. A.27) 
Por lo tanto, la longitud que hace falta para enfriar el vapor de agua desalada hasta la 
temperatura de saturación es de 2,5m. 
 
Por último queda calcular el segundo tramo del intercambiador, en el que el vapor se 
condensa y sale de éste. La metodología de cálculo, así como ciertos datos son los mismos 
que se han usado en el apartado anterior. 
• Tramo condensación 
En esta parte de los tubos el producto pasa por completo a forma líquida. Durante el cambio 
de fase la temperatura se mantiene constante, 75,89º C, y la presión no ha variado, 0,4 
bares. Hay que recalcar que cuando el producto abandona el intercambiador no lo hace 
como líquido subenfriado. 
sPal ⋅×= −41074,3µ                         
371,973 m
kg
l =ρ  
Km
W
l ⋅= 666,0λ  
325,0 m
kg
g =ρ  
Valores para agua líquida a T= 75,89º C y P= 0,4 bares 
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Para el coeficiente de convección del agua durante el cambio de fase en la superficie exterior 
se sigue utilizando el mismo valor empleado anteriormente. Sin embargo, el coeficiente de 
convección libre en la superficie interior de los tubos del intercambiador se halla esta vez por 
medio de una fórmula distinta, expresa para la condensación en el interior de tubos 
horizontales [Ref.3]. 
4
1
lg
3 )(




∆××
××−×××Ω=
Td
ig
h
il
glll
m µ
ρρρλ
                                                                     (Ec. A.28) 
4
3
728,0 gα×=Ω                                                                                                             (Ec. A.29) 
3
2
11
1



×

 −+
=
l
g
g
x
x
ρ
ρ
α                                                                                           (Ec. A.30) 
El término x hace referencia a la fracción de vapor condensado en cada momento. Como 
este valor varía para punto del recorrido, se divide en 10 tramos con un incremento en cada 
uno de 0,1 en la fracción de vapor, desde 0 hasta 1. Para cada intervalo se aplica un valor 
medio dentro de su margen de valores. Esto es, se empieza por x = 0,95 y se acaba en x = 
0,05.  
El valor del incremento de temperatura, ∆T, es simplemente la diferencia entre la 
temperatura interior de condensación y la existente en el exterior del intercambiador, que es 
69,12º C, la que corresponde a la temperatura de evaporación del agua a la presión de 0,3 
bares. 
El término ilg hace referencia al valor medio de la entalpía del vapor en cada uno de los 
tramos. Una vez calculado el coeficiente de convección del agua durante el cambio de fase 
para cada intervalo se halla el valor del coeficiente global de transferencia de calor para cada 
tramo y finalmente se determina la longitud de tubo que corresponde con cada división.  
Para :95,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 224587279,09998,0α  
Ahora hay que calcular el coeficiente global de transferencia de calor para este intervalo, que 
corresponde a x entre 1 y 0,9.  
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







+


×


+×= evap
i
ee
im
e
hk
d
dd
dh
d
U 1
ln2
2
2                                                             (Ec. A.21) 
Km
WU ⋅= 27,1818  
La potencia calorífica cedida por el vapor durante el cambio de fase en cada uno de los 
tubos que forman el intercambiador se calcula como el producto del caudal másico de cada 
tubo por la variación de entalpía que sufre el producto. 
Wkg
kJ
kg
kJ
s
kghmqi 2236,09,24049,26361064,9
4 =

 −××=∆×= −&&             (Ec. A.22) 
Este valor se mantiene constante para cada una de las 10 divisiones. Ya solo queda por 
determinar la longitud de tubo necesaria para que la fracción de vapor de agua producto 
pase de 1 a 0,9. 
TLdUq ei ∆××××= π&                                                                                               (Ec. A.23) 
   
 
famb
iamb
iambfamb
TT
TT
TTTT
T
−
−
−−−=∆
ln
)()(
                                                                                    (Ec. A.24) 
mLKLmKm
WWqi 25,077,6024,07,18182236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
Este proceso se repite para cada uno de los nueve intervalos restantes. 
:85,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 223997276,09993,0α  
Km
WU ⋅= 24,1781  ; Wqi 2236,0=&  
mLKLmKm
WWqi 255,077,6024,04,17812236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
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:75,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 223347273,09987,0α  
Km
WU ⋅= 27,1740  ; Wqi 2236,0=&  
mLKLmKm
WWqi 261,077,6024,07,17402236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
:65,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 222647268,09978,0α  
Km
WU ⋅= 28,1695  ; Wqi 2236,0=&  
mLKLmKm
WWqi 268,077,6024,08,16952236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
:55,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 221877262,09967,0α  
Km
WU ⋅= 21646  ; Wqi 2236,0=&  
mLKLmKm
WWqi 276,077,6024,016462236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
:45,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 221007253,09951,0α  
Km
WU ⋅= 23,1589  ; Wqi 2236,0=&  
mLKLmKm
WWqi 286,077,6024,03,15892236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
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:35,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 220007239,09926,0α  
Km
WU ⋅= 27,1523  ; Wqi 2236,0=&  
mLKLmKm
WWqi 298,077,6024,07,15232236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
:25,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 21882721,0988,0α  
Km
WU ⋅= 27,1444  ; Wqi 2236,0=&  
mLKLmKm
WWqi 314,077,6024,07,14442236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
:15,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 217337157,09777,0α  
Km
WU ⋅= 21,1343  ; Wqi 2236,0=&  
mLKLmKm
WWqi 338,077,6024,01,13432236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
:05,0=x  
Km
Whmg ⋅=⇒=Ω→= 21499689,09288,0α  
Km
WU ⋅= 28,1179  ; Wqi 2236,0=&  
mLKLmKm
WWqi 385,077,6024,08,11792236,0 2 =⇒××××⋅== π&  
Pág. 18  Anexos 
 
La longitud total del tramo del intercambiador en el que se produce el cambio de fase es la 
suma de cada uno de los 10 intervalos creados en su cálculo. 
∑ = mL 931,2                                                                                                               (Ec. A.31) 
Como sucedió en el apartado anterior, se debe tener en consideración el ensuciamiento y 
pérdida de rendimiento del intercambiador de calor por su uso continuo. El valor del 
coeficiente de ensuciamiento para el cambio de fase es ahora de Rft = 0,00067 (m2K)/W, 
mayor que el anterior. Por lo tanto, el área final se incrementa de una forma notable. Dicho 
factor se usa con la longitud total encontrada anteriormente. 
ft
c
f RU
A
A ×+= 1      (Ec. A.25);     LdA e ××= π      (Ec. A.26) 
mLmA ff 97,56,5405
2 =⇒=                                  
Nuevamente se aplica un coeficiente de seguridad para cerciorarse que el intercambiador 
funciona de una forma correcta.  
mLCLC fSfS 4,84,1 =×=′⇒=                                                                                (Ec. A.27) 
Así que la longitud total de los tubos que conforman el intercambiador de calor es la suma de 
los dos tramos en que se ha dividido su estudio. 
mLT 9,104,85,2 =+=                                                                                                  (Ec. A.32) 
 
Finalmente, también se ha determinado el grosor del aislamiento que se aplica a la virola 
central, la que tiene en su interior al intercambiador. Con ello se evitan pérdidas que 
imposibilitan el funcionamiento tal como se ha proyectado, y es una medida de seguridad, 
para evitar posibles quemaduras accidentales si alguna persona entrase en contacto con la 
superficie durante su funcionamiento. Según los cálculos realizados, el vapor comprimido 
proporciona una potencia calorífica de 27377kW y el proceso de evaporación necesita de 
27123,33kW. Así que las pérdidas térmicas admisibles, siempre bajo la hipótesis de un 
funcionamiento ideal, son de 253,67kW. 
Para la realización de los cálculos se supone que la temperatura interior del recipiente 
intercambiador es de 70º C, que se corresponde con la temperatura de cambio de fase para 
el agua a la presión de trabajo, y se impone que como máximo la temperatura de la 
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superficie exterior sea de 25º C. El aislante empleado es espuma de poliuretano, que tiene 
una conductividad térmica de λ = 0,026W/mK. Primero se determina potencia calorífica por 
metro lineal que se atribuye a pérdidas térmicas. 
m
W
L
q 2,16752
82,4
253670 =×= π                                                                                      (Ec. A.33) 
Ya solo resta por calcular el espesor de aislante necesario mediante la expresión de la 
transferencia de calor por conducción en una superficie cilíndrica. 
aislanteAISI
ext
R
R
R
R
TT
L
q
λπλπ ×




−×




−=
2
ln
2
ln
2
3
316
1
2
int                                                                                (Ec. A.34) 
La incógnita es R3, que es el radio exterior del conjunto chapa de acero y el aislante, 
mientras que R2 es el radio exterior de la chapa de la virola central. Sustituyendo los datos en 
la ecuación X.22 se obtiene que el grosor de aislante que hace falta sea: 
mmRReaislante 123 =−=                                                                                                (Ec. A.35) 
El espesor de espuma de poliuretano que se necesita es de 1mm. En todo momento se 
trabaja bajo la hipótesis que las pérdidas térmicas se producen solo a través de la pared 
cilíndrica del recipiente. 
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A.3. Dimensionado estructura metálica 
Para dimensionar la estructura metálica que soporta la desaladora se tienen en cuenta los 
esfuerzos originados por el peso del conjunto. Por tanto, es un estado de solicitación bajo 
cargas estáticas. 
Se divide el conjunto de la desaladora en tres partes, que son: 
• Parte anterior, formada por el motor, transmisión, compresor y virola delantera. 
• Parte central, que consta del evaporador, virola central y condensador auxiliar. 
• Parte posterior, que solo tiene la virola trasera. 
 
 
 
 
 
 
 
La masa de la parte anterior se ha estimado en MA = 11 toneladas. Para el cálculo de la 
parte central, y más importante, se ha procedido ha calcular la masa de la virola central y el 
haz tubular, por ser los elementos que representan la mayor parte la masa final de este 
subconjunto. 
 
 
 
 
 
Parte Central Parte Posterior Parte Anterior 
Figura A.2. Conjunto desaladora 
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1. Masa aproximada de la virola central 
Se calcula el volumen de material que ocupa dicha virola para, posteriormente, averiguar su 
masa gracias a la densidad del material empleado en su construcción. Se asimila que tiene 
una forma cilíndrica. 
KgVMmLDDV Stext 3374823,422 1
3
2
int
2
=×=→=×


 

−

×= ρπ                     (Ec. A.36) 
2. Masa de las bridas de la virola 
Se vuelve a repetir el procedimiento de cálculo. Al existir dos bridas, la masa final resultante 
hay que multiplicarla por 2. 
KgVMmLDDV Stext 420203,022 2
3
2
int
2
=××=→=×


 

−

×= ρπ                    (Ec. A.37) 
3. Masa de la tapa posterior 
Esta pieza también tiene una forma geométrica sencilla, cilíndrica con un agujero pasante. 
KgVMmLDDV Stext 3,289136,022 3
3
2
int
2
=×=→=×


 

−

×= ρπ                (Ec. A.38) 
4. Masa de la placa fija 
Tanto esta placa como la placa flotante, se considera que es un disco al cual hay que restar 
el volumen de los agujeros practicados para insertar los tubos. 
KgVMmLN
DD
V St
tuboext 1,1071634,1
22 4
3
22
=×=→=×






 ×

−

×= ρπ   (Ec. A.39) 
5. Masa de la placa flotante 
Se repite el cálculo anteriormente practicado. 
KgVMmLNDDV Sttuboext 6,295237,022 5
3
22
=×=→=×






 ×

−

×= ρπ        (Ec. A.40) 
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6. Masa de los tubos del intercambiador 
KgVMmNLDDV Alext 381602,1422 6
3
2
int
2
=×=→=××


 

−

×= ρπ              (Ec. A.41) 
El valor final de la masa de la parte central es la suma de los elementos cálculos. Además se 
añade la masa estimada de los soportes del haz tubular y las pantallas soporte. 
KgMMM e
i
i
iC 90488
6
1
=+=∑=
=
                                                                                     (Ec. A.42) 
Por último se calcula la masa de la parte posterior, para lo que se su forma geométrica se 
puede suponer la suma de una parte cilíndrica y un fondo esférico. 
KgVMmV StP 510764,0
3 =×=→= ρ                                                                       (Ec. A.43) 
La masa final de todo el conjunto resulta de sumar los valores encontrados con anterioridad, 
así como un ligero incremento, debido a las diversas simplificaciones realizadas y a los 
distintos niveles de agua acumulados en su interior. 
KgMMMMM PCAT 108100=∆+++=                                                                 (Ec. A.44) 
 
Una vez se conocen las masas existentes, se procede a calcular las cargas que debe 
soportar la estructura y su distribución. Se realiza la suposición que el soporte de la 
desaladora más próximo a la parte anterior recibe el peso de la parte anterior. Para el 
soporte más cercano a la parte posterior se usa la misma metodología, esto es, debe 
soportar el peso de la parte trasera. Finalmente, el peso correspondiente a la parte central, la 
de mayor masa, se reparte en un 75% entre los dos soportes centrales y el 25% restante 
entre los dos soportes de los extremos. Estos porcentajes se reparten por igual para cada 
pareja de soportes. 
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Esfuerzos PA PC PP F1 F2 F3 F4 
Valor (N) 107800 901600 49980 216322 325565 350635 166858 
 
Distancias L1 L2 L3 L4 L5 L6 L7 L8 
Valor (mm) 3124 3700 1063 987 3700 2159 7887 6846 
L3 
 
PA PC PP 
F1 F2 F3 F4 
L1 L2 L5 L6 L4 
L7 L8 
Figura A.3. Diagrama de esfuerzos 
Tabla A.1. Esfuerzos y distancias del diagrama de esfuerzos 
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Al tratarse de una estructura para una edificación se ha tenido en cuenta las posibles 
acciones que pueden aparecer y que contempla la normativa básica en la edificación 
[Ref.11]. En concreto, las acciones térmicas y reológicas, que se prescinde de ellas por no 
existir una variación de temperatura superior a ±10º C en la estructura y tratarse de 
materiales metálicos, y de las acciones sísmicas. Para este último caso se considera que es 
una construcción de especial importancia, y para no aplicar la norma la aceleración sísmica 
de cálculo, ac, sea inferior a 0,06 g, siendo g la aceleración de la gravedad. 
La aceleración sísmica de cálculo se define como el producto: 
gggaa bc 06,0052,004,03,1 <=×=×= ρ                                                                  (Ec. A.45) 
Donde ab es la aceleración sísmica básica y ρ es un coeficiente adimensional de riesgo. Los 
valores de estos coeficientes son resultado de la ubicación geográfica y tipo de la 
construcción.   
Además de todas las consideraciones previas, en construcciones metálicas se debe aplicar 
la Norma MV-103, que dispone unos coeficientes de ponderación. El coeficiente de 
mayoración que le corresponde a la estructura, según sus características, es Cs = 1,33.    
Así que los valores finales de los esfuerzos que recibe la estructura son: 
 
Se comprueba que la carga más desfavorable se trata de F3, por lo que es el valor de 
referencia que se toma para dimensionar la estructura. 
 
 
 
Esfuerzos F1 x Cs F2 x Cs F3 x Cs F4 x Cs 
Valor (N) 287708 433002 466344 221921 
Tabla A.2. Cargas ponderadas 
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La carga F3 se supone que se distribuye uniformemente a lo largo de la base del soporte de 
la desaladora. Los puntos A3 y B3 representan las reacciones de los puntales de la estructura 
que soporta la desaladora. 
 
                                                                                                                                        (Ec. A.46) 
 
Estos valores son los esfuerzos más grandes que deben soportar las dos vigas 
longitudinales que forman la estructura y son los utilizados para el dimensionado de la 
estructura. 
Al estar situadas las vigas verticales en los mismos puntos los soportes de la desaladora, la 
viga horizontal recibe las cuatro cargas y sus correspondientes reacciones en los mismos 
puntos, por lo que el esfuerzo preponderante a la hora del cálculo de resistencia es de tipo 
cortante. 
El perfil seleccionado es del tipo HEB 220 y el material acero A-52. Para los perfiles 
laminados se puede simplificar al hecho que es soportado en gran parte por el alma de la 
viga. El esfuerzo cortante máximo que debe soportar es de: 
2
1
maxmax
max 5,1611525,9
233172
mm
N
he
T
Ie
mT
Z
Z =×=×≅×
×=τ                                                 (Ec. A.47) 
 
 
A3 B3 
F3 
Figura A.4. Distribución de fuerzas 
33
333
BA
FBA
=
=+
 NFBA 2331722
1
333 ===  
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Según el criterio de resistencia de materiales de Von Mises, el esfuerzo cortante máximo que 
aguanta el perfil es 0,58σe, que para el acero A-52 es: 
26,2048,35258,058,0 mm
N
eadm =×=×= στ                                                           (Ec. A.48) 
Se comprueba que maxττ ≥adm y por tanto el perfil resiste los esfuerzos cortantes. 
El siguiente paso es comprobar que los perfiles transversales deben ser redimensionados o 
por el contrario, el tipo de perfil escogido resiste las cargas. 
Sobre las vigas horizontales transversales se supone que la fuerza se distribuye de manera 
uniformemente a lo largo de toda su longitud, Fig. A.4. Para ese tipo de cargas, las 
expresiones de cálculo de los esfuerzos cortantes y los momentos flectores son: 
( ) xqlqxT ×−××=
2
1
                ( )
22
1 2xqxlqxM ×−×××=                                    (Ec. A.49) 
En este caso en particular, cuando el esfuerzo cortante es máximo, justo en los extremos del 
perfil, el valor del momento flector es mínimo y a la inversa, para el momento flector máximo, 
que corresponde con el punto central, el esfuerzo cortante es nulo. Solo hay que calcular las 
 
 
A1 
A3 
A2 
A4 
B1 
B2 
B3 
B4 
Figura A.5. Distribución de cargas sobre vigas longitudinales 
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tensiones debidas al momento flector en la sección central de la viga, ya que los esfuerzos 
cortantes los resiste perfectamente. 
El valor del momento flector máximo correspondiente a la sección de cálculo es: 
NmlqM 233172
8
1 2
max =××=                                                                                    (Ec. A.50) 
Y la tensión máxima para dicho punto es: 
222
max
max 8,3528,316736
233172
mm
N
mm
N
cm
Nm
W
M
adm
Z
=≤=== σσ                          (Ec. A.51) 
Se comprueba que el perfil seleccionado resiste las cargas a las que es sometido. 
Por último se debe dimensionar los perfiles verticales, que están sometidos a un esfuerzo 
normal de compresión. Además hay que tener en cuenta la parte proporcional del peso de 
las vigas horizontales. 
NC 2360772499
2
16622
4
12331723 =××+×+=                                                      (Ec. A.52) 
El tipo de perfil que se emplea es HEB 100 y el material es ahora acero A-42. 
222
100
3
max 8,2548,902600
236077
mm
N
mm
N
mm
N
A
C
adm
HEB
=≤=== σσ                           (Ec. A.53) 
En este momento hay que considerar otro factor de cálculo, que es ver que el perfil no sufre 
pandeo. Para el tipo de perfil escogido el valor de la fuerza máxima que es capaz de soportar 
sin sufrir el citado pandeo es: 
3max 4302209,43 CNtnF ≥≡=                                                                                     (Ec. A.54) 
Los pilares resisten los esfuerzos a los que se ven sometidos. También se mira la flecha que 
sufren dichos elementos. La deformación se obtiene gracias a la expresión: 
mm
Long
A
C
E
Longl St
HEBSt
52,1
2
..
100
3 −=


 ×+×=∆ ρ                                                      (Ec. A.55) 
El resultado que se obtiene se considera aceptable porque se aplica el criterio que la 
deformación es inferior a una milésima parte de la longitud del perfil. El signo negativo indica 
que se comprime la viga. 
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A.4. Comprobación soldaduras estructura metálica 
Las soldaduras que se someten a estudio son las que unen las vigas longitudinales con las 
transversales, al considerarse que están sometidas a mayores solicitaciones mecánicas. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Para el cordón de soldadura que corresponde al alma de la viga, se aplica un tipo de 
soldadura de unión en T, con doble cordón en ángulo cóncavo. Sufre un esfuerzo cortante 
de T = 233172N y un momento M = 0Nm. 
2max 7,1445323
233172
mm
N
mmmm
N
al
T =×=×=τ                                                               (Ec. A.56) 
Según la Norma DIN 4100 para uniones soldadas en construcción de estructuras metálicas, 
la tensión admisibles para el caso de carga H y acero A-52 es de 170N/mm2, por lo que la 
soldadura resiste la solicitación. 
En las soldaduras a tope, que corresponden a las alas del perfil, actúa un esfuerzo cortante  
T= 221598N y un momento M = 24944Nm. El cordón de soldadura es de espesor 5mm. 
 
Soldadura en T 
Soldadura a tope 
Figura A.6. Tipo de soldaduras 
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Para calcular la tensión nominal en los cordones debida a la fuerza transversal, se repite la 
metodología usada anteriormente. 
2max 445944
221598
mm
N
mmmm
N
al
T =×=×=τ                                                                    (Ec. A.57) 
Además, hay que hallar la tensión debida al momento flector, para lo que primero se debe 
calcular el momento de inercia total de ambas soldaduras. 
46106,57 mmI ×=  
El valor de tensión resultante es: 
4max 6,47 mm
Ny
I
Mb =×=′σ                                                                                        (Ec. A.58) 
Por último solo queda calcular la tensión total en las secciones de los cordones de soldadura 
mediante la hipótesis de resistencia de la tensión normal máxima. 
( ) 2max2max2max 5,76421 mmNV =+′+′=′ τσσσ                                                           (Ec. A.59) 
Se comprueba que el valor obtenido se encuentra por debajo de la tensión admisible según 
la Norma, que son 170N/mm2. 
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A.5. Comprobación uniones atornilladas 
En este apartado que se comprueba que los tornillos que unen la parte anterior y la parte 
posterior a la central resisten los esfuerzos a los que son sometidos. Tales esfuerzos son 
generados por el peso de las respectivas partes que mantienen unidas. 
Comenzando por la tornillería de la parte anterior, cada uno de los 36 tornillos sufre una 
fuerza normal y una fuerza de cortadura. 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
El centro de masas de la parte anterior se supone que se encuentra justo en el centro del 
cilindro en lo respecta al eje de la altura. El peso de esta parte es PA = 107800N, por lo que 
el momento que genera sobre la brida es MA = 250743Nm. Este momento se transforma en 
una fuerza normal en los tornillos. El valor máximo se produce en los tornillos que se 
encuentran los extremos superior e inferior, los puntos a y b de la Fig. A.7.  
Se calcula en primer lugar la fuerza de montaje mínima para contrarrestar la fuerza 
transversal que tiende a separar la unión. Esta fuerza separadora transversal es constante y 
Figura A.7. Diagrama de fuerzas parte anterior 
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se trata del peso de la parte anterior. Se supone que afecta por igual a cada uno de los 
tornillos. 
N
mn
CPF SAM 93581,0436
25,1107800 =××
×=××
×= µ                                                                   (Ec. A.60) 
El valor del coeficiente de seguridad contra el deslizamiento, CS, como el del coeficiente de 
fricción se extraen de la publicación Unions Cargolades [Ref. 12]. 
Hay que contemplar el fenómeno del asentamiento que produce una relajación de la unión, 
disminuyendo la fuerza de apriete. De forma simplificada se estima cuanto más hay que 
apretar el tornillo. 
NFF MM 311993583
1
3
1 =×=≅∆                                                                               (Ec. A.61) 
Así que la fuerza mínima de apriete de los tornillos para que la unión soporte la carga 
transversal es: 
( ) NFFmínimaF MMM 1247731199358 =+=∆+=′                                                    (Ec. A.62) 
El siguiente paso es calcular la fuerza mínima de apriete para una carga axial. En concreto, 
la carga normal que actúa es consecuencia del momento MA y el caso más desfavorable es 
el de los tornillos de los extremos. En el extremo superior el tornillo sufre tracción y en el 
extremo inferior se comprime. Se escoge el tornillo del punto a, Fig. A.7. 
La fuerza de montaje para que el tornillo resista la fuerza separadora estática se obtiene de 
la expresión: 
( )[ ]MSPCM FcFFF ∆+−×+′×= 1max α                                                                        (Ec. A.63) 
Donde F’P es la fuerza remanente después del asentamiento, FS es la fuerza separadora, 
∆FM es la disminución de la fuerza de montaje y el termino αC es el coeficiente de atornillado, 
que para una llave neumática lubricada se estima en 1,6. Los términos restantes se obtienen 
tal como siguen: 
N
m
Nm
d
MF AS 101229477,2
250743 ===                                                                            (Ec. A.64) 
Para conocer la disminución en la fuerza del montaje debido al asentamiento hay que 
calcular la rigidez del tornillo y de las piezas unidas. La rigidez del tornillo es: 
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mm
N
l
EAk
T
TT
T 529500140
101,2353 5 =⋅×=×=                                                          (Ec. A.65) 
En el cálculo de la rigidez de las piezas unidas se averigua en primer término el área 
comprimida mediante el bicono de compresión. 
( ) 2222 220826
2
10744
44
mmdDA agujeroee πππ =


 −

 +×=−×=                             (Ec. A.66) 
A continuación se procede a calcular la rigidez de la unión y la relación de rigideces. 
 mm
N
l
EAk
P
PP
P 13611262107
101,22280 5 =⋅×=×= π                                                (Ec. A.67) 
04,0
13611262529500
529500 =+=+= PT
T
kk
kc                                                                   (Ec. A.68) 
La disminución de fuerza en la unión se halla por medio de la expresión: 
NkcF PxM 122501361126204,0109
3 =××⋅=××=∆ −δ                                          (Ec. A.69) 
El término δx corresponde a la deformación plástica de la unión atornillada, que depende del 
acabado superficial de cada una de las juntas así como de la rosca. 
La fuerza remanente después del asentamiento, F’P, se establece que sea la mínima que 
soporte la carga transversal, Ec. A. 62. Así que finalmente, sustituyendo los valores 
obtenidos en la Ec. A. 63, se tiene que la fuerza máxima en el montaje es: 
NFM 162166max =  
Los tornillos seleccionados son de métrica M24 y resistencia 10.9, por lo que su fuerza límite 
de montaje es NFM 248000lim = , valor netamente superior a la fuerza máxima a la que son 
atornillados. El momento que hay que prescribir durante el montaje es el 90% del momento 
límite del tornillo, que es este caso es NMM 720=′ .   
 
Para el estudio de los tornillos de la parte posterior se repite la metodología utilizada en el 
caso anterior, con las únicas variaciones de las fuerzas que actúan sobre las uniones y la 
longitud de los propios tornillos. 
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El centro de masas de la parte anterior se supone que se encuentra justo en el centro del 
cilindro en lo respecta al eje de la altura. El peso de esta parte es PP = 49980N, por lo que el 
momento que genera sobre la brida es MP = 63275Nm. Este momento se transforma en una 
fuerza normal en los tornillos. El valor máximo se produce en los tornillos que se encuentran 
los extremos superior e inferior, los puntos a y b de la Fig. A.8. 
Se calcula en primer lugar la fuerza de montaje mínima para contrarrestar la fuerza 
transversal que tiende a separar la unión. Esta fuerza separadora transversal es constante y 
se trata del peso de la parte posterior. Se supone que afecta por igual a cada uno de los 
tornillos. 
NFM 4339=  
PP 
Figura A.8. Diagrama de fuerzas parte posterior 
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En este punto hay que volver a estimar la fuerza de apriete que se pierde por el 
asentamiento de la unión, y de esa forma hallar la fuerza mínima de montaje para que se 
soporte la carga transversal. 
( ) NmínimaFM 5785=′  
El siguiente paso es calcular la fuerza mínima de apriete para una carga axial. En concreto, 
la carga normal que actúa es consecuencia del momento MP y el caso más desfavorable es 
el de los tornillos de los extremos. En el extremo superior el tornillo sufre tracción y en el 
extremo inferior se comprime. Se escoge el tornillo del punto a, Fig. A.8. 
Se repiten los pasos realizados con los tornillos de la parte anterior para llegar al resultado 
que la fuerza máxima de montaje es:  
NFM 57167max =  
Los tornillos que se utilizan continúan siendo del mismo tipo, esto es, métrica M24 y 
resistencia 10.9, por lo que su fuerza límite de montaje es NFM 248000lim = . Los tornillos 
resisten perfectamente el esfuerzo. El momento que hay que prescribir durante el montaje es 
el 90% del momento límite del tornillo, que es otra vez NMM 720=′ .   
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A.6. Diseño de la transmisión 
El compresor que se utiliza para comprimir el vapor antes de que entre en el intercambiador 
debe proporcionar una potencia determinada, que se halla como el incremento de potencia 
que sufre el vapor en su paso por el compresor. Además hay que tener en cuenta el 
rendimiento isentrópico y mecánico del compresor. Con todo, el valor mínimo de potencia 
que debe suministrar al fluido es de 711,6 kW [Ec. 4.3]. 
Ahora se determina la velocidad de giro del mismo. La velocidad de entrada del vapor en la 
parte anterior de la desaladora queda determinada por el diámetro del conducto de vapor en 
esa parte, y por el caudal que fluye por el interior del mismo. Conocida la velocidad del 
vapor, se supone que ese valor corresponde a la velocidad media que se produce en la 
mitad del radio de las aspas, Fig. A.9. 
 
 
 
 
 
La velocidad media de entrada del vapor es: 
s
m
m
s
m
A
Qvmed 292
58
2
3
===                                                                                         (Ec. A.70) 
Para conocer la velocidad angular del compresor se supone que el diámetro del compresor 
es de 2 metros y que Vmáx es el doble de Vmed, así que gira a una velocidad de: 
rpmD
v
n C
med
C
C 5542
602
2
60 =
××
=×= ππ
ω
                                                                       (Ec. A.71) 
 
Vmed 
Vmáx 
Radio Aspa 
Figura A.9. Perfil de velocidades en el aspa del compresor  
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Ya se dispone de la información referente al compresor que es necesaria en el 
dimensionado de la transmisión. Ahora queda por determinar la velocidad de funcionamiento 
para el motor. El motor eléctrico escogido es un Siemens H-Compact SH450 de 4 polos y 
velocidad nominal de giro de 1500rpm. 
En este punto ya se conocen los datos necesarios para diseñar el tipo de transmisión más 
adecuada. Primero se determina la relación de transmisión. 
71,2
554
1500 ====
rpm
rpm
n
ni
C
m
C
m
ω
ω
                                                                                    (Ec. A.72) 
Se comprueba que se trata de un reductor y se decide que sea una transmisión por 
engranajes cilíndricos de dientes helicoidales. Permite transmitir una potencia elevada para 
el rango de velocidades en el que debe trabajar, es relativamente compacta y su rendimiento 
mecánico es elevado. Como la relación de transmisión no es grande, se utiliza una 
transmisión de una sola etapa. 
Se fija el número de dientes del piñón, así como el ángulo de presión normal, el ángulo de 
inclinación de los dientes, el módulo del dentado y la anchura del propio piñón y de la rueda. 
No se aplica desplazamiento en el dentado. 
 
PARÁMETROS Piñón Rueda 
Ángulo de presión normal α0 = αn =20º 
Ángulo de inclinación β = 25º 
Módulo del dentado m0 = 6mm 
Desplazamiento x1 = 0mm x2 = 0mm 
Anchura b = 220mm 
Número de dientes z1 = 30 z2 
 
Tabla A.3. Parámetros de generación de los engranajes 
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Por medio de la relación de transmisión y una vez fijado el número de dientes se determina 
el número de dientes de la rueda. 
813,813071,212 ≈=×=×= ziz                                                                                   (Ec. A.73) 
Se comprueba la relación de transmisión real que queda, i = 2,7, que es prácticamente igual 
al valor teórico inicial. 
El siguiente paso es definir el resto de parámetros de generación, definición y 
funcionamiento más relevantes. 
• Diámetro de generación: 
βcos
0mzd ×=                                                                                                                      (Ec. A.74) 
 
Piñón Rueda 
d1 = 198,6mm d2 = 536,2mm 
• Ángulo de presión transversal: 
β
αα
cos
tantan 0=t                                                                                                              (Ec. A.75) 
 
Piñón Rueda 
αt =21,9º  
 
Tabla A.4. Diámetros de generación 
Tabla A.5. Ángulo de presión transversal 
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• Diámetro de base: 
β
α
cos
cos0 t
b
mzd ××=                                                                                                      (Ec. A.76) 
Piñón Rueda 
db1 = 184,3mm db2 = 497,5mm 
• Diámetro de cabeza: 
( ) 012cos mx
zda ×

 +×+≤ β                                                                                      (Ec. A.77) 
Piñón Rueda 
da1 ≤ 210,6mm da2 ≤ 548,2mm 
• Número equivalente de dientes: 
β3cos
zzv =                                                                                                                   (Ec. A.78) 
Piñón Rueda 
zv1 = 40,3 zv2 = 108,8 
                                                                                                                                        
Tabla A.6. Diámetros de base 
Tabla A.7. Diámetros de cabeza 
Tabla A.8. Número equivalente de dientes 
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• Ángulo de funcionamiento: 
( )
21
021 tan2
zz
xxinvinv t +
×+×+=′ ααα                                                                            (Ec. A.79) 
 
Piñón Rueda 
α’ =21,9º 
• Recubrimiento frontal: 












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1
1
1
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b
a
d
dz
d
dz                                (Ec. A.80) 
 
Piñón Rueda 
εα = 1,51 
 
La distancia entre centros que resulta es de a’ = 367,4 mm. En este punto es preciso 
determinar las fuerzas que actúan en los dientes cuando engranan entre sí. Al tratarse de un 
engranaje cilíndrico helicoidal aparece una componente de carga axial con respecto uno de 
dientes rectos. 
Se realiza una descomposición de fuerzas sobre el diente para a continuación calcular la 
magnitud de cada una de ellas y poder conocer las tensiones que aguantan los engranajes y 
ver que están dentro de valores admisibles. 
Tabla A.9. Ángulo de funcionamiento 
Tabla A.10. Recubrimiento frontal 
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La componente tangencial está relacionada de forma directa del par exterior que se aplica al 
engranaje. El par resistente es el momento que corresponde a la salida del engranaje y hace 
mover el compresor, y el par motor es el actúa en la entrada del engranaje. Debido al 
rendimiento mecánico de la transmisión ambos valores no son idénticos. Para poder 
cuantificarlos se ha estimado que el rendimiento de la transmisión es ηt = 0,96. De esta 
forma se obtiene que el par motor es:   
Nm
rpm
kWP
M
m
t
C
m 4723
60
15002
96,0
6,711
=×== πω
η
                                                                      (Ec. A.81) 
Ahora ya se pueden determinar los valores de las distintas cargas que aparecen en el 
dentado helicoidal del engranaje. En todos los casos cada una de las distintas componentes 
depende de la fuerza tangencial.  
Todos los valores de los esfuerzos de la tabla A.11 están en valor absoluto, no se ha tenido 
en cuenta el sentido de cada una de las fuerzas. 
 
 
 
FR 
FX 
FN 
FT 
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z 
Figura A.10. Descomposición fuerzas en el dentado  
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Esfuerzos FT FN FR FX 
Valor (N) 47564 55849 19102 22179 
Se debe comprobar que los dientes de los engranajes resisten las tensiones a que se ven 
sometidos. Para hallar las solicitaciones así como los valores admisibles se ha seguida la 
metodología explicada en la publicación Quadern CM3 Engranatges [Ref. 13]. 
La solicitación en el pie del diente responde a la expresión: 
mvA
F
T
b KKKmb
F
×××Υ×Υ×Υ××=
1
0
βεσ                                                              (Ec. A.82) 
Como se aprecia, la tensión final depende de diversos coeficientes que deben determinarse 
y que están en relación con distintos factores, tanto de diseño como de servicio. 
• Coeficiente de recubrimiento, Υε : 
Este factor es el inverso del recubrimiento frontal y por lo tanto, es el mismo para el piñón y 
la rueda. 
 
Piñón Rueda 
Υε = 0,664 
 
Tabla A.11. Fuerzas en las ruedas dentadas helicoidales 
Tabla A.12. Coeficiente de recubrimiento 
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• Factor de forma, ΥF : 
Dicho factor es función del número de dientes, zv para un dentado helicoidal, del coeficiente 
de desplazamiento y del ángulo de presión normal. En consecuencia es distinto para piñón y 
rueda. 
 
Piñón Rueda 
ΥF1 = 2,4 ΥF2 = 2,17 
• Coeficiente Υβ : 
Es un coeficiente función del ángulo de inclinación primitivo β. Al tener el mismo ángulo, 25º, 
tanto piñón y rueda, no varía en ningún caso. 
 
Piñón Rueda 
Υβ = 0,76 
 
• Factor de servicio, KA : 
Este factor tiene en cuenta las irregularidades en la transmisión de par por los engranajes, 
debidos al órgano motor y a la máquina accionada y relaciona los momentos máximos y 
nominales. Para turbocompresores se tiene un grado de choque I, el órgano motriz es un 
motor eléctrico y funciona las 24 horas. 
 
 
Tabla A.13. Factor de forma 
Tabla A.14. Coeficiente Υβ 
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Piñón Rueda 
KA = 0,95 
 
• Factor de velocidad, Fv : 
El factor de velocidad o dinámico tiene en cuenta las cargas dinámicas que aparecen entre 
los dientes de los engranajes. Es función de la calidad ISO del engranaje, ISO 4 en este 
caso, y de la velocidad tangencial del mismo, vt = 15,6 m/s. 
 
Piñón Rueda 
Kv = 0,88 
• Factor de distribución de carga, KM : 
Este coeficiente sirve para tener en consideración que la carga no se distribuye de manera 
uniforme a lo largo de los flancos de los dientes. Es función del cociente de la anchura entre 
el diámetro. El resultado es el mismo para piñón y rueda. 
 
Piñón Rueda 
KM = 1 
 
Tabla A.15. Factor de servicio  
Tabla A.16. Factor de velocidad 
Tabla A.17. Factor de distribución de carga 
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Sustituyendo los valores citados en la ecuación A.82 se obtiene las tensiones en el pie de 
los dientes del piñón y de la rueda. A continuación se debe comprobar que las solicitaciones 
producidas son inferiores a las máximas admisibles por los engranajes. 
 
Piñón Rueda 
σ1 = 52,2 N/mm2 σ2 = 47,2 N/mm2 
La resistencia a la fatiga en el pie del diente es también dependiente de diversos factores 
que disminuyen la resistencia teórica del material de construcción de los engranajes. La 
expresión de cálculo es: 




Υ×

××=
S
C
bLbadm
k
K 8,1
814,0lim
σσ                                                                          (Ec. A.83) 
El material escogido en la construcción del engranaje es un acero aleado cementado, en 
concreto el F-1560 (14NiCrMo13), que tiene una tensión límite de 90N/mm2. 
• Factor de duración, KbL : 
La fatiga admisible disminuye al aumentar el número de ciclos, aunque para el acero existe 
un número de ciclos a partir del cual la fatiga se mantiene constante. Para un cálculo rápido 
del número de ciclos que debe resistir el engranaje se toma la velocidad de giro del piñón, 
554rpm, y multiplica por una duración de funcionamiento de 10 años de forma 
ininterrumpida y a la misma velocidad. El resultado es que el número de ciclos es superior a 
109. Según la literatura consultada para un número de ciclos mayor que el valor citado el 
factor de duración se mantiene constante. 
 
Piñón Rueda 
KbL = 0,63096 
 
Tabla A.18. Solicitaciones en el pie del diente 
Tabla A.19. Factor de duración 
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• Probabilidad de fallos, kC : 
Es un coeficiente que indica la fiabilidad del engranaje y que aumenta de forma pareja al 
aumento de fiabilidad que se imponga. En este caso se mantiene el valor predeterminado 
en un principio que corresponde a una probabilidad de un 1%. 
 
Piñón Rueda 
kC = 0,814 
• Factor de concentración de tensiones, YS : 
Este factor corresponde a la relación entre los límites a fatiga pulsante de una probeta sin 
entallar y del diente considerado. Para la cremallera generatriz usada en este engranaje y el 
número de dientes se obtiene un valor medio ligeramente superior al que corresponde con 
el utilizado normalmente. 
   
Piñón Rueda 
YS = 1,85 
Sustituyendo todos los valores encontrados en la ecuación A.83 se obtiene la resistencia a 
la fatiga en el pie del diente del piñón y de la rueda. El paso siguiente es comprobar que 
estos valores son superiores a las solicitaciones a que están sometidos los dientes durante 
el funcionamiento de la transmisión. 
 
 
Tabla A.20. Probabilidad de fallos 
Tabla A.21. Factor de concentración de tensiones 
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Piñón Rueda 
σadm = 55,3 N/mm2 
Efectivamente, la tensión admisible es mayor que las tensiones máximas que se producen 
en el pie del diente de los engranajes. 
Otro punto de control en un engranaje es la presión superficial, picado, sobre el diente. Para 
un engranaje helicoidal se consideran las tensiones en una sección normal al flanco de los 
dientes. La expresión que permite hallar estos valores es: 
βσ ZZZKKKi
i
db
F
CE
mvA
T
H ××××××
+×′×=
11
                                               (Ec. A.84) 
Los factores que afectan a la magnitud de la carga que actúa entre los dientes, KA, Kv, Km, 
son los mismos que se estudiaron en la determinación de las tensiones en el pie del diente, 
afectan igualmente a las tensiones entre los flancos de los dientes. Además aparecen 
nuevos factores que varían el valor final de las solicitaciones en los flancos de los dientes. 
• Factor de material, ZE : 
21
21235,0
EE
EEZE +
×××=                                                                                              (Ec. A.85) 
 
Piñón Rueda 
ZE = 271,11√N/mm2 
 
Tabla A.22. Resistencia en el pie del diente 
Tabla A.23. Factor de material 
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El material es idéntico para ambos engranajes. 
• Factor geométrico, ZC : 
tt
b
CZ αα
β
′×′= cossin
cos
                                                                                                 (Ec. A.86) 
 
Piñón Rueda 
ZC = 1,63 
• Factor de recubrimiento, Zβ : 
α
β ε
1=Z                                                                                                                     (Ec. A.87) 
 
Piñón Rueda 
ZC = 0,81 
Ahora solo queda sustituir los valores de los distintos coeficientes en la ecuación A.84 y 
conocer las tensiones en los flancos de los dientes. 
Tabla A.24. Factor geométrico 
Tabla A.25. Factor de recubrimiento 
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Piñón Rueda 
σH1 = 477,9 N/mm2 σH2 = 290,9 N/mm2 
Hay que calcular la tensión máxima admisible en los flancos de los dientes y corroborar que 
su valor es superior a las exigencias a las que se ven sometidos. Lógicamente la tensión 
admisible también depende de ciertos factores. La fórmula definitiva para conocer la 
solicitación admisible por el flanco del engranaje es: 


××=
814,0lim
C
HLHadm
kKσσ                                                                                     (Ec. A.88) 
El factor de probabilidad de fallos es el mismo que se ha comentado con anterioridad y en 
este caso vuelve a tener el mismo valor. 
• Factor de duración, KHL : 
El sentido es semejante al utilizado en el factor de duración en la resistencia en el pie del 
diente.  
 
Piñón Rueda 
KHL = 0,4642 
La tensión límite para el material empleado en la construcción del engranaje varía entre los 
valores de 1130N/mm2-1520N/mm2. A la hora de realizar el cálculo se elige el valor inferior. 
Sustituyendo los valores en la ecuación A.88 se obtiene la tensión admisible. 
 
Tabla A.26. Tensión en los flancos de los dientes 
Tabla A.27. Factor de duración 
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Piñón Rueda 
σHlim = 524,5 N/mm2 
Las tensiones máximas se encuentran en todo momento por debajo de la solicitación 
admisible por los engranajes. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Tabla A.28. Resistencia superficial flancos de los dientes 
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A.7. Elección de los rodamientos 
En este apartado se debe determinar el tipo de rodamientos más adecuados para los ejes de 
los engranajes. Al tratarse de un engranaje con dentado helicoidal, uno de los rodamientos 
soporta una fuerza de componente axial, además de la carga en dirección radial. Por esa 
razón se decide utilizar rodamientos de rodillos cónicos, que proporcionan un contacto 
angular, adecuado para resistir ambas componentes de carga, radial y axial. 
Para el cálculo de las cargas efectivas sobre los engranajes primero se determinan los 
valores de ciertos factores correctivos. Exactamente, los factores que representan la 
influencia de las fuerzas adicionales que se producen en los engranajes y por las máquinas 
a las que pertenecen los engranajes. 
3,12,11,1 =×=×= dKZ fff                                                                                         (Ec. A.89) 
La carga axial corresponde a la fuerza en la componente x que se produce en el diente del 
engranaje, es FX en la tabla A.11. La suma vectorial de las fuerzas tangencial y radial, FT y 
FR, dan como resultado la carga radial que soportan los rodamientos. Se supone que cada 
uno de los rodamientos recibe la mitad de dicha fuerza. El valor definitivo se obtiene al 
aplicar el factor de corrección fZ. 
NfFF ZRTradial 338272
32,151256
2
=×=×= +                                                             (Ec. A.90) 
NfFF ZXaxial 2927732,122179 =×=×=                                                                  (Ec. A.91) 
Para los rodamientos del piñón se decide montar un sistema en tándem, ya que al girar a 
mayor velocidad, la correspondiente a la velocidad angular del motor, un montaje por parejas 
aumenta su tiempo de vida. Los rodamientos seleccionados para el eje del piñón son unos 
FAG 31320X.K11.A120.160. Para comprobar que resisten los esfuerzos se utiliza la 
metodología de cálculo proporcionada por FAG. 
83,0=>′ e
F
F
radial
axial                                                                                                            (Ec. A.92) 
Al ser la relación entre la fuerza axial y radial superior al coeficiente e, el coeficiente Y tiene 
el valor de 1,2 y la expresión de cálculo de la carga dinámica equivalente es: 
NFYFP axialradial 7471067,0 =′×+×=                                                                        (Ec. A.93) 
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La fuerza axial que se toma en el cálculo de la carga equivalente no se corresponde con la 
carga axial producida por los engranajes, si no que hay que tener en cuenta que este tipo de 
rodamientos originan una fuerza axial de reacción. Por tanto, la fuerza axial que se emplea 
en los cálculos es: 
Y
F
FF radialaxialaxial ×+=′ 5,0                                                                                            (Ec. A.94) 
Se considera que la carga es variable, que durante su funcionamiento la desaladora no está 
siempre a pleno rendimiento y que por tanto la carga disminuye en ciertos momentos. Por 
otra parte, la velocidad de giro se supone que permanece constante. Se toma como 
aproximación que un 70% gira a plena carga y que el 30% restante lo hace a media carga. 
Así que la carga equivalente dinámica definitiva es: 
NPPPd 67507100
30
2100
70
3
3
3 =×

+×=                                                                   (Ec. A.95) 
Mediante la fórmula reducida de la duración se obtiene la vida útil del rodamiento bajo las 
exigencias que se le impongan. Depende de la carga dinámica equivalente, de la capacidad 
dinámica del rodamiento y del factor de velocidad de giro del mismo. 
n
d
d
L fP
C
f ×=                                                                                                                  (Ec. A.96) 
Para los rodamientos FAG seleccionados la capacidad dinámica es de 570000N y el factor 
de velocidad para 1500rpm es fn = 0,319. El resultado que se obtiene es: 
69,2319,0
67507
570000 =×=Lf                              hLh 13500≈  
La vida estimada de los rodamientos del piñón se sitúa alrededor de unas 13500 horas de 
funcionamiento. Se considera también el efecto producido por la carga estando el 
rodamiento parado o funcionando a baja velocidad. Para ello, se calcula la carga estática 
equivalente con la fórmula siguiente: 
NFYFP axialradial 7416200 =′×+=                                                                                (Ec. A.97) 
El coeficiente Y0 tiene un valor de 0,8 según las especificaciones de FAG para los 
rodamientos escogidos y una capacidad de carga estática equivalente de 585000N.  Se 
puede observar que existe un coeficiente de seguridad próximo a 8, con lo que no existen 
problemas por una solicitación excesiva. 
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El siguiente paso es determinar los rodamientos de la rueda. La estructura de cálculo es 
idéntica a la realizada en los rodamientos del piñón. En este caso, sin embargo, se decide 
usar rodamientos montados de forma individual, ya que al girar a una menor velocidad el 
compresor, para unos esfuerzos similares, no es necesario el uso de parejas de rodamientos 
ajustados uno contra otro. 
Los rodamientos escogidos son unos SKF 32321 de rodillos cónicos. Como la relación entre 
la fuerza axial y radial, Ec. A.92, es superior al valor de la constante e = 0,35, el coeficiente Y 
tiene un valor de 1,7 según SKF. La fórmula de cálculo de la carga dinámica equivalente es: 
NFYFP Axialradial 802154,0 =′×+×=                                                                          (Ec. A.98) 
Se usa la misma expresión, Ec. A.95, para conocer la carga dinámica definitiva al 
considerarse las mismas condiciones de trabajo. 
NPd 72473=  
Los rodamientos SKF empleados tienen una capacidad de carga dinámica equivalente de 
520000N, mientras que el factor de velocidad para 554rpm es fn = 0,43. La vida útil de 
utilización que resulta es: 
79,243,0
72473
520000 =×=Lf                            hLh 15000≈  
Tienen una duración de alrededor de 15000 horas de servicio. También se comprueba de 
nuevo la capacidad de los rodamientos bajo una solicitación en estado estático. La relación 
entre la fuerza axial y radial determina la expresión de cálculo. 
02
1
YF
F
radial
axial
×>
′
                                                                                                              (Ec. A.99) 
NFYFP axialradial 835985,0 00 =′×+×=                                                                      (Ec. A.100) 
La capacidad de carga estática para este rodamiento según SKF es de 480000N, por lo que 
resiste perfectamente.  
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A.8. Diseño de los árboles de la transmisión 
En este apartado se determina de forma aproximada los materiales de construcción y su 
resistencia a las solicitaciones. Es un apartado que sirve para un predimensionado, en 
ningún caso se ha diseñado por completo y de forma precisa cada uno de los árboles que 
forman parte de la transmisión. 
Las cargas que se tienen en cuenta son las producidas por los engranajes durante su 
funcionamiento y en posiciones simétricas, obviándose los pesos de los distintos elementos 
que soportan cada uno de los árboles, así como su propio peso. 
   
 
 
 
 
 
 
 
 
Al suponer que las cargas se encuentran colocadas de forma simétrica respecto los 
extremos A y B, las reacciones en dichos puntos son idénticas. Tomando como referencia el 
punto B, la fuerza horizontal y vertical valen: 
NFB TV 23782475642
1
2
1 =×=×=    ;   NFB RH 9551191022
1
2
1 =×=×=  
La fuerza resultante en el apoyo B es NBBB VH 25628
22 =+= . 
Figura A.11. Descomposición de fuerzas sobre árbol transmisión 
 
FT 
FR 
AV 
BH 
AH 
BV 
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Para realizar los cálculos se ha supuesto la distancia entre el punto de aplicación de la 
fuerza en el engranaje, su plano medio, y la reacción en B, que corresponde con el plano 
medio del rodamiento. En realidad es la cota entre las caras más próximas del engranaje y el 
rodamiento la que se le asigna un valor orientativo, por estar las dimensiones de los 
engranajes y rodamientos totalmente determinadas. 
El momento flector máximo que se genera tiene un valor de: 
NmlBM f 68302665,025628 =×=×=                                                                  (Ec. A.101) 
El paso siguiente es determinar el momento combinado, que tiene en cuenta el momento 
flector y el torsor debido a la rotación. En este caso es el árbol del piñón. 
NmMMM TfV 4,70232
2,1 22 =

 ×+=                                                                  (Ec. A.102) 
Para conocer las tensiones a que se somete al árbol y poder seleccionar el material más 
adecuado hay que saber el diámetro de la sección de estudio. Se ha supuesto que todo el 
árbol tiene el mismo diámetro, que queda determinado por el diámetro del eje para el que 
están diseñados los rodamientos, que son d = 100mm. 
σ
VMbd ×′×= 17,2                                                                                                   (Ec. A.103) 
 
266,5 
F 
B 
Figura A.12. Reacciones en el punto B 
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El coeficiente b’ vale 1 para árboles macizos. Sustituyendo los valores conocidos se obtiene 
la tensión a la que se somete al árbol. 
26,75 mm
N=σ  
Se escoge como material de construcción para el árbol del piñón el acero bonificado 
34CrMo4 (F-1250). 
Para el árbol de la rueda, que se corresponde con el compresor, se mantienen las mismas 
hipótesis. Los únicos datos que varían son el momento torsor, que aumenta y en 
consecuencia también lo hace el momento combinado, y el diámetro del árbol, que pasa a 
ser d = 105mm. Finalmente la tensión resultante es: 
25,90 mm
N=σ  
Nuevamente se repite el material de construcción del árbol perteneciente a la rueda el acero 
bonificado 34CrMo4 (F-1250). 
 
La siguiente parte objeto de estudio es el número crítico de revoluciones debido a la 
vibración producida por la flexión. 
Para determinar el número crítico de revoluciones debido a la vibración por flexión del árbol 
hay saber la flecha que sufre el árbol. En las hipótesis realizadas solo se tiene en cuenta 
como única carga que actúa a la generada por los engranajes. La ecuación que permite 
hallar la flecha en los puntos de apoyo es: 



×= 4
38,6
d
l
E
Ff                                                                                                        (Ec. A.104) 
La distancia l es la que hay entre los puntos de apoyo y el punto de aplicación de la fuerza, 
Fig. A.12, y los diámetros son los mismos que se han empleado anteriormente. Se continúa 
suponiendo una configuración simétrica de las fuerzas. Por lo tanto, la flecha resultante para 
el apoyo A como para el B es idéntica y de valor: 
cmff BA 016,0==                                  Árbol del piñón 
cmff BA 013,0==                                Árbol de la rueda 
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El número crítico de revoluciones por flexión se obtiene gracias a la fórmula: 
f
nK
1300×=                                                                                                            (Ec. A.105) 
Cada uno de los árboles tiene un número crítico de revoluciones que deben estar lo más 
alejados de la velocidad de funcionamiento. Para el árbol del piñón, y que gira a la velocidad 
del motor, es de rpmnK 2372=  y rpmnK 2631=  para el árbol de la rueda, que lo hace a la 
velocidad del compresor. Como se puede ver son valores muy parejos entre ellos y en 
ambos casos superiores a las velocidades de funcionamiento. 
                      
Por último se estima el posible fallo por fatiga. El límite de fatiga de una pieza se puede 
representar mediante la expresión: 
f
f
Sdlf Sk
kkkS ′××××= 1                                                                                         (Ec. A.106) 
Los distintos coeficientes que aparecen, coeficientes de modificación, tienen en cuenta la 
influencia de las condiciones no estándar. 
Al tratarse de un material con una resistencia a la tracción inferior a 1400N/mm2, el límite de 
fatiga del acero F-1250, para ensayo estándar, es la mitad del valor de Rm.    
Como no se ha diseñado por completo ninguno de los dos árboles, se han tomado valores 
medios para cada uno de los diversos coeficientes. Así que el resultado es un dato 
simplemente orientativo que sirve para saber si las hipótesis hechas son posibles o por el 
contrario, si hay que tener en consideración especial algún aspecto. 
Para la realización de este punto se ha consultado la publicación La fatiga del elements 
mecànics [Ref. 14]. 
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Coeficiente de tipo de carga kl = 0,7 
Coeficiente de tamaño kd = 0,75 
Coeficiente de acabado superficial kS = 0,7 
Coeficiente de concentraciones de tensiones teórico kT = 1,7 
Sensibilidad a la entalla q = 0,9 
Coeficiente de concentración de tensiones kf = 1,63 
Sustituyendo los datos en la ecuación A.106 se tiene que el límite a fatiga de ambos árboles 
es de: 
25,101 mm
NS f =  
Este es un valor superior a las tensiones a que se somete a cualquiera de los dos árboles y 
que se han calculado antes en este mismo apartado. A priori, con los diámetros escogidos 
hasta ahora y el tipo de material seleccionado, conformarían una buena base para terminar 
de definir los aspectos de diseño que quedan por determinar.  
Tabla A.29. Coeficientes de modificación 
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B. SELECCIÓN DE MATERIALES  
B.1. Aleaciones con base de cobre 
Dentro del amplio abanico de materiales existentes y que puedan cumplir los requisitos 
necesarios, se ha optado por el uso de forma amplia de las aleaciones de cobre-níquel para 
todos aquellos elementos que no están sometidos a esfuerzos, por lo tanto no pertenecen a 
ninguna parte estructural, y que sí estén en contacto con el agua salada. 
La elección final de cada tipo de aleación depende de las condiciones de corrosión que hay 
en cada una de las secciones de la planta desaladora  así como del precio de los materiales. 
Para las partes en contacto con agua de mar la causa más común de fallo en los materiales 
es el ataque sufrido por la corrosión-erosión. En concreto las aleaciones sometidas a estudio 
[Ref. 4] se muestran en la tabla B.1 
 
Material Ratio de fallos (%) Coste 
Latón de Al 6,8 Bajo 
90-10 Cu-Ni 2,3 Bajo 
70-30 Cu-Ni 1,6 Medio 
66-30-2-2 Cu-Ni-Fe-Mn 0,05 Muy Alto 
Se comprueba que las aleaciones de Cu-Ni tienen una mayor resistencia a la corrosión bajo 
las condiciones de servicio que el latón de aluminio. Y dentro de estos, el que proporciona  
mejores resultados es el de coste más elevado. 
La aleación 66-30-2-2 Cu-Ni-Fe-Mn se emplea mayormente en plantas de gran capacidad 
productora en lugar de la aleación 70-30 Cu-Ni, que raramente se utiliza. Para plantas 
desaladoras de tamaño medio y pequeño la elección habitualmente escogida es la aleación 
90-10 Cu-Ni, debido a su relación coste-resistencia.    
En las partes correspondientes al agua de mar desaireada al existir una menor 
concentración de oxígeno, la corrosión que se produce es menor que si el fluido fuese agua 
Tabla B.1. Relación entre fallos y coste para diversos materiales 
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de mar natural. Para los elementos de recuperación de calor se muestra en la tabla B.2 su 
comportamiento [Ref. 5]. 
 
Material Ratio de fallos (%) 
Latón de Al 1,07 
90-10 Cu-Ni 0,38 
70-30 Cu-Ni 0 
66-30-2-2 Cu-Ni-Fe-Mn 0,02 
A medida que el nivel de oxígeno se incrementa la resistencia del material a la corrosión 
varía. De los materiales tratados hasta el momento, el más sensible a dichas variaciones es 
latón de aluminio, como queda reflejado en la figura B.1, en la que se muestran los efectos 
de la concentración de oxígeno en la corrosión debida al agua de mar desaireada, bajo las 
condiciones de 104º C durante 90 días y una concentración de sales de 35000 ppm [Ref. 6]. 
 
Otro factor ha tener en consideración es el efecto del pH [Ref. 4]. Aunque un bajo pH no es 
Figura B.1. Corrosión en función de la concentración de oxígeno 
Tabla B.2. Fallos de distintos materiales en elementos de 
recuperación de calor 
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causa por si mismo de corrosión en las aleaciones de cobre, sí que puede dañar la capa 
protectora y permitir que la presencia de oxígeno cause corrosión, como evidencia la tabla 
B.3. 
 
Material Ratio de fallos con ácido (%) Ratio de fallos con antiincrustante (%) 
Latón de Al 9,0 0,02 
90-10 Cu-Ni 0,36 0,60 
70-30 Cu-Ni 0 0 
En condiciones normales de operación, en términos de pH, las diferencias en los ratios de 
los fallos se deben al funcionamiento fuera de las condiciones de diseño. En este aspecto, 
las aleaciones de Cu-Ni son más consistentes a las posibles fluctuaciones de las 
condiciones de funcionamiento de la planta. 
Otra parte de las desaladoras basadas en la técnica de la destilación es la que se encuentra 
en contacto con los gases no condensables que deben ser extraídos de la cámara de 
destilación.  
El agua de mar normalmente contiene una pequeña cantidad de amoniaco, y esta también 
pasa al espacio de recogida del vapor incrementando el poder corrosivo de los gases. 
Aunque esta amoniaco no es un problema en los calentadores de salmuera, ya que hay 
ausencia de oxígeno, sí puede causar serios problemas de corrosión en los conductos de 
cobre en las partes de mayor temperatura donde la presencia de algo de oxígeno es normal. 
La experiencia aportada en la construcción de condensadores de plantas de generación 
eléctrica muestra que la aleación 70-30 Cu-Ni es la mejor elección para la zona de extracción 
de gases. 
Las pruebas realizadas [Ref. 7] con soluciones de NH3/NH4CO3  con unas concentraciones 
de 500ppm y 1400ppm, respectivamente, muestran en la tabla B.4 la superioridad de la 
aleación 70-30 Cu-Ni en estos tipos de ambientes. 
  Tabla B.3. Porcentaje de fallos en entornos ácidos 
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Aleación Ratio corrosión (mm/año) 
Latón de Al 0,13 
90-10 Cu-Ni 0,10 
70-30 Cu-Ni 0,08 
Como el latón de aluminio puede sufrir corrosión por estrés debido al amoniaco presente en 
los gases no condensables, esta aleación no es usualmente usada en las etapas de alta 
temperatura, aunque ocasionalmente es usada en las etapas de recuperación de baja 
temperatura. 
En el lado vapor la corrosión se experimenta de una forma más frecuente donde los gases 
no condesados provenientes de la planta son enfriados antes de ser expulsados a la 
atmósfera. En estas unidades la vida de las aleaciones de cobre es reducida, unos pocos 
años, por lo que el titanio o aleaciones de acero inoxidables suelen ser empleados.  
Las aleaciones más frecuentes para la construcción de las placas de tubos en las plantas 
desaladoras son la aleación 90-10 Cu-Ni, bronce de aluminio y el latón naval. 
Dentro de las aleaciones Cu-Ni, la que se emplea de forma preferente como material para 
las placas de tubos es la 90-10 Cu-Ni. Es fácilmente soldable y puede ser soldada 
directamente sobre acero, lo que simplifica la construcción. El bronce de aluminio también 
posee dichas características y además es menos costoso que el 90-10 Cu-Ni y tiene mejores 
propiedades mecánicas, lo que puede permitir el uso de un menor espesor. 
Por último, el latón naval es el que tiene el menor precio de todas las aleaciones listadas 
anteriormente, pero también es el menos resistente a la corrosión de los tres. Además, su 
soldabilidad no es muy buena. 
Los materiales más comunes para las cajas de agua son hierro fundido o acero suave, y 
éstos son a menudo recubiertos de goma o plástico para ampliar su vida útil. Sin embargo, la 
corrosión de las cajas de agua es un problema serio y existe una tendencia hacia las cajas 
no ferrosas. La figura B.2 muestra una caja de agua fabricada con la aleación Cu-Ni 90-10 
para un condensador. El uso de este tipo de construcciones es económico, empleándose 
para la parte externa acero al C y solamente el cuproníquel para el metal en contacto con el 
agua de mar. 
Tabla B.4. Corrosión en soluciones de NH3/NH4CO3 
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Para soldar se emplea como material de aporte Cu-Ni 70-30 mediante una soldadura con 
gas inerte y los espesores de las planchas varían entre 2 milímetros y 3 milímetros. 
Cajas de agua en bronce de aluminio con níquel también se utilizan, particularmente con los 
tubos de titanio, debido a consideraciones galvánicas.  
Para el armazón de las cámaras evaporadoras se usa la aleación Cu-Ni 90-10, sobre todo 
en plantas pequeñas. También se emplea para el revestimiento de plantas mayores, gracias 
a su buena soldabilidad con el acero, lo que permite tener en la parte externa acero y en las 
zonas expuestas a la corrosión la aleación de cobre. Otro material que sirve como 
revestimiento es el acero inoxidable, el cual resulta más económico, aunque se necesita 
tener cuidado para evitar la corrosión por picadura durante las paradas, cuando el oxígeno 
accede al interior. 
En conclusión, las aleaciones de Cu-Ni poseen una combinación de propiedades, como 
resistencia a la corrosión, facilidad de fabricación y resistencia mecánica que las hacen 
especialmente apropiadas para ser usadas en las plantas desaladoras. Estas aleaciones, 
particularmente la 90-10 Cu-Ni, han sido empleadas más que cualquier otro material en un 
amplio rango de aplicaciones. 
Figura B.2. Caja de agua fabricada en aleación Cu-Ni 90-10 
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B.2. Titanio 
El titanio y la mayoría de sus aleaciones son resistentes a la corrosión en agua de mar. La 
aleación Ti-6Al-4V se selecciona regularmente para los usos donde se requiere una alta 
resistencia a la fuerza y a la corrosión. Es posible su soldadura mediante los procesos TIG y 
MIG. La iniciación de la grieta por fatiga es insensible a la presencia del agua de mar, 
aunque la propagación de una grieta es acelerada por el agua de mar, fatiga por corrosión, si 
hay períodos de la detención de la tensión, o si la frecuencia que tensiona el material es  
menor a 10Hz. También se puede utilizar titanio con un bajo contenido aleante, como 
Ti99,4Pd, que contiene un 0,2% de paladio, que mejora de forma apreciable la resistencia a 
la corrosión en ambientes reductores, sin afectar su resistencia. En contacto con agua de 
mar en movimiento o estática hasta temperaturas de 130º C, las superficies de titanio son 
inmunes a la corrosión y resisten la erosión en las condiciones que causan la deterioración 
rápida de otros metales y aleaciones comúnmente usados. El titanio es inmune a la corrosión 
producida por el agua de mar en posibles grietas superficiales hasta los 70º C, cuando 
algunos aceros inoxidables se limitan a 10º C. En la tabla B.4 se muestra el comportamiento 
de las aleaciones de titanio y otro tipo de materiales para diferentes tipos de corrosión en 
agua de mar natural y  contaminada. 
Tipo de corrosión Aleaciones de Cu Acero inox. 316 Aleaciones de Ti 
Corrosión general Resistente Resistente Resistente 
Corrosión por grieta Susceptible Susceptible Resistente (<80º C) 
Pitting Susceptible Susceptible Inmune 
Corrosión por 
tensión Susceptible Susceptible Resistente 
Corrosión por fatiga Susceptible Susceptible Inmune 
Ataque galvánico Susceptible Susceptible Inmune 
Corrosión por 
microorganismos Susceptible Susceptible Inmune 
Corrosión soldadura Susceptible Susceptible Resistente 
Corrosión-erosión Susceptible Resistente Altamente resistente 
Tabla B.4. Comportamiento de diferentes aleaciones bajo 
condiciones corrosivas   
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B.3. Selección de los materiales para tubos, válvulas y bombas 
en sistemas de agua de mar 
Los problemas de corrosión en los sistemas que trabajan con agua marina se han estudiado 
en profundidad a lo largo de muchos años, pero a pesar de la información publicada sobre el 
 comportamiento de los materiales en agua de mar, los errores todavía ocurren. Los factores 
económicos tienen que ser considerados a la hora de seleccionar los materiales para estos 
sistemas y en este contexto, esencialmente dos tipos de sistemas puede ser considerado, 
que responden a los siguientes criterios:  
Un sistema de coste inicial bajo basado en gran parte en el acero y el hierro fundido, que 
requerirán un mantenimiento considerable durante la vida de la planta. Tal sistema es una 
opción razonable en áreas donde los costes de trabajo están bajos y el material está 
fácilmente disponible.  
Un sistema basado principalmente en aleaciones de diversos materiales, que si están 
diseñados y fabricados correctamente requerirán un mantenimiento mínimo y funcionarán de 
forma fiable. 
El agua de mar, aunque corrosiva, no causa normalmente fallos catastróficos de una forma 
rápida. Por ejemplo, el acero al C sumergido en agua de mar se corroe entorno a 0,1 
milímetros al año, mientras que en ácido diluido, se corroe 100 veces más.  
Sin embargo, cuando se desea un funcionamiento seguro durante un periodo de tiempo 
prolongado, 20 años o más, con un coste de mantenimiento bajo, la elección de aleaciones 
resulta la mejor opción, aunque el desembolso inicial sea superior. 
  
B.3.1. Consideraciones sobre la corrosión 
 
El comportamiento de la corrosión de los materiales usados comúnmente en sistemas de 
agua de mar depende de la velocidad del fluido y de la temperatura. 
• Efecto de la velocidad 
La velocidad es el factor más importante que tiene influencia en el diseño y la corrosión en 
sistemas que trabajan con agua marina. La velocidad del agua de mar a través del sistema 
Pág. 66  Memoria 
 
influye en las posibles pérdidas de presión y por tanto, en los costes de bombeo. La 
velocidad de diseño elegida controla las dimensiones de muchos componentes, como son 
los tubos y las válvulas. Mientras que los costes de estos componentes aumentan 
rápidamente con el diámetro de la tubería, entonces los costes de bombeo y del componente 
tienen que ser optimizados. Sin embargo, la velocidad también influye en el comportamiento 
de la corrosión en los materiales, y la velocidad de diseño elegida finalmente busca 
minimizar los efectos de la corrosión.  
La corrosión del acero al C en agua de mar es controlada por la disponibilidad del oxígeno 
en la superficie del metal. Así, bajo condiciones estáticas, el acero al C se corroe entre 0,1 
milímetros y 0,2 milímetros al año, mientras que bajo condiciones de alta velocidad, unos 40 
m/s, la corrosión puede aumentar en un factor de 100, ya que se incrementa el flujo de 
oxígeno a la superficie del metal. Galvanizar solo confiere una ventaja limitada, pues la 
corrosión del cinc también aumenta con la velocidad. Para los gruesos usados normalmente 
en tuberías de agua de mar, el galvanizado ampliará la vida de la tubería tan solo seis 
meses.  
En las aleaciones con base de cobre, la velocidad está limitada por el efecto hidrodinámico 
causado por el agua de mar al fluir a través de la superficie de tales aleaciones [Ref. 8] y que 
quita la película protectora y se produce la corrosión-erosión. Así, estas aleaciones, si deben 
exhibir alta resistencia a la corrosión, la velocidad de diseño debe de estar por debajo del 
valor límite.  
Los aceros inoxidables son propensos a las picaduras y la corrosión por grieta bajo 
condiciones baja velocidad y se debe tener en consideración cuando estas aleaciones se 
utilizan en agua de mar.  
Las aleaciones con base níquel, tales como las aleaciones Inconel 625 o Hastelloy C-276 y 
el titanio no están sujetas a la corrosión por picaduras o por grietas en agua de mar a baja 
velocidad, ni sufren corrosión a alta velocidad. Sin embargo, el precio limita su uso a 
aplicaciones especiales dentro de los sistemas de agua marina. 
 La tabla B.5 proporciona datos de algunos de los materiales usados comúnmente en 
sistemas de agua de mar.  
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Baja velocidad (0,06m/s) 
Aleación 
Corrosión 
general 
(mm/año) 
Pitting 
máximo 
(mm) 
Corrosión 
mm/año a media 
velocidad (8,25 
m/s) 
Corrosión 
mm/año a alta 
velocidad (35-42 
m/s) 
Acero al C 0,075 2,0 - 4,5 
Fundición gris 0,55 4,9 4,4 13,2 
Acero inox. 316 0,02 1,8 <0,02 <0,01 
Latón admiralty 0,025 0,025 0,4-1,0 0,75-1,1 
Bronce rojo 
Cu85Sn5Zn5Pb5 0,018 0,030 1,0 1,3 
Bronce al aluminio 
CuAl10Ni5Fe5 0,055 1,2 0,42 0,7-1,0 
Cu-Ni 70-30 0,0010 0,28 0,22 0,5 
Monel 400 0,02 1,3 <0,01 0,01 
Sobre las consideraciones de velocidad, es importante observar que las velocidades locales 
pueden variar considerablemente de la velocidad de diseño. Esto es particularmente 
importante donde las características del sistema, tales como radios pequeños de codos, los 
orificios, las válvulas o los rebordes mal alineados pueden generar turbulencias, dando lugar 
a las altas velocidades locales que pueden acelerar la corrosión. Por lo tanto, en el diseño y 
fabricación se debe buscar el objetivo de reducir al mínimo los puntos generadores de 
turbulencias. 
• Efecto de la temperatura 
Pocos datos están disponibles sobre el efecto de la temperatura dentro de la gama 
materiales normalmente usados en los sistemas de agua de mar. Los datos disponibles 
muestran que para el acero al C aumenta en aproximadamente un 50% entre el invierno, 
temperatura media 7º C, y el verano, temperatura media entre 27º C y 29º C. Aunque la 
solubilidad del oxígeno tiende a bajar con la subida de la temperatura, la temperatura más 
alta facilita la reacción del oxígeno con el metal.  
Para las aleaciones de cobre, el aumento de la temperatura acelera la formación de la 
película protectora. Para una temperatura de 15º C se precisa cerca de un día, mientras que 
para valores más bajos, sobre 2º C, se tarda una semana. 
Para los aceros inoxidables y otras aleaciones propensas a las picaduras y a la corrosión por 
grietas, un aumento de la temperatura tiende a facilitar la iniciación de estos tipos de ataques 
Tabla B.5. Corrosión de distintos materiales en sistemas de agua de 
mar para varias velocidades 
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[Ref. 9]. La temperatura también tiene una influencia sobre la actividad biológica, la cual 
influye en la acción corrosiva. 
 
B.3.2. Selección de los materiales para tubos en sistemas de agua de mar  
 
• La instalación de tubos en sistemas de costes iniciales bajos.  
Los datos sobre los aceros demuestran que el valor de la corrosión en agua de mar aumenta 
desde 0,1 milímetro por año bajo condiciones estáticas a casi 1 milímetro por año para una 
velocidad de 3 m/s. Mientras, las velocidades en áreas locales, debido a las turbulencias, 
pueden exceder fácilmente los 3 m/s, incluso cuando la velocidad de diseño es mucho más 
baja, acelerando la corrosión en tales áreas. El hierro fundido se comporta de una manera 
similar al acero al C. 
• Sistemas de alta fiabilidad. Sistemas de aleación de cobre. 
Dos aleaciones con base cobre se han utilizado extensamente para el agua de mar, el latón 
de aluminio y la aleación Cu-Ni 90-10, aunque en los últimos años, particularmente para 
tuberías de diámetro grande se ha producido una fuerte tendencia hacia el empleo de Cu-Ni 
90-10. Al usar una tubería no ferrosa, el sistema se debe diseñar en base a la velocidad del 
agua que evite la potenciación de la corrosión, incluso cuando una cierta turbulencia, que 
provoca altas velocidades locales, pueda ocurrir.  
La figura B.3 indica cómo la probabilidad del fallo por el ataque del agua marina aumenta con 
la velocidad de diseño [Ref. 10]. Para un sistema con un diseño que confiera una alta 
fiabilidad, las velocidades que se toman como referencia se muestran en la tabla B.6.  
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Cobre 0,75 m/s 
Latón de aluminio 2,5 m/s 
Cu-Ni 90-10 3,0 m/s 
Cu-Ni 70-30 3,5 m/s 
El uso de Cu-Ni 70-30 se confina a sistemas donde se precisa alta resistencia. Debido a la 
baja velocidad que permite y por lo tanto a los grandes tamaños de la tubería, el cobre se 
emplea poco en el diseño de sistemas por no resultar económico, a excepción de tuberías 
de diámetro pequeño y usos esencialmente domésticos. 
De modo que la opción verdadera está entre el Cu-Ni 90-10 y el latón de aluminio. Ambos 
materiales son técnicamente satisfactorios, con tal que el sistema se diseñe para las 
velocidades del agua citadas en la tabla B.6, y ambos se han utilizado con éxito en muchos 
sistemas de agua de mar. Sin embargo, la tendencia actual es el uso de Cu-Ni 90-10, debido 
a su mejor soldabilidad, su alta resistencia a la corrosión por tensión, no requiere 
normalmente ningún tratamiento de alivio de tensión después de la fabricación, y su 
demostrada alta fiabilidad.  
La tabla B.7 proporciona ciertos datos sobre el diámetro de la tubería en la velocidad crítica 
Tabla B.6. Velocidades de diseño recomendadas para cada material 
Figura B.3.  Relación entre la velocidad y la probabilidad del ataque 
del agua de mar 
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del Cu-Ni 90-10 en el agua de mar a 5° C. Temperaturas más altas darían velocidades 
críticas más altas. 
 
Diámetro mínimo de la tubería (mm) Velocidad crítica (m/s) 
72,15 4,70 
103,00 4,85 
154,25 5,08 
212,30 5,25 
315,00 5,42 
447,20 5,52 
 
Los valores en la tabla B.7 se basan en pruebas experimentales y, como es de esperar, son 
más altos que las velocidades de diseño teóricas. Así, estos valores no se deben utilizar 
como valores de diseño, más bien como una guía para el diseñador a la hora de economizar 
costes del sistema. 
 
B.3.3. Selección de los materiales en válvulas de sistemas de agua de mar  
 
Muchos problemas provocados por la corrosión se producen en las válvulas de sistemas que 
están en contacto con el agua de mar. Tales problemas son a menudo debidos al uso de  
válvulas de acero o de hierro fundido con una tubería de material no ferroso. Aunque la vida 
de tales válvulas en un sistema con la tubería de acero o hierro fundido es corta, es decir, 
dos a tres años, cuando están en contacto con sistemas realizados en aleaciones no 
ferrosas, puede ser menor a un año debido a los efectos galvánicos de la tubería. Los tres 
componentes principales de una válvula son el cuerpo, el asiento de válvula y el eje o el 
vástago, que son considerados por separado.  
Tabla B.7. Efectos del diámetro de la cañería en la velocidad crítica 
para la aleación Cu-Ni 90-10 
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• Cuerpo de la válvula en sistemas no ferrosos. 
La válvula básica de bajo coste usada en sistemas donde la tubería es de material ferroso 
tiene el cuerpo de hierro fundido. Dependiendo del diseño, los índices de corrosión que 
pueden ocurrir en el cuerpo de la válvula son de varios milímetros al año. Por esta razón es 
necesario el empleo de materiales que presenten una buena resistencia a la corrosión. Las 
aleaciones con base cobre exhiben resistencia a la corrosión tanto a baja como alta 
velocidad del fluido. La tabla B.8 da ciertos datos bajo distintas condiciones de servicio de 
algunas aleaciones de cobre. 
 
 
 
 
 
 
En lo referente a la tabla B.8, es interesante observar que en algunos casos la corrosión  
cerca de 35-42 m/s es similar a 8,25 m/s. Esto indica que el ataque corrosivo está ocurriendo 
en la velocidad más baja y, bajo estas circunstancias, el aumento en la velocidad produce un 
pequeño aumento en la corrosión. En todo caso estos datos son valores orientativos que 
sirven como guía inicial ahora de diseñar un sistema, pero siempre que exista la posibilidad 
de que se den velocidades puntuales superiores a la de diseño es preferible optar por 
aleaciones de alta resistencia, como son el bronce de aluminio con contenido de níquel o 
cuproníqueles.  
Válvulas de hierro con contenido de níquel se utilizan a menudo en sistemas ferrosos para 
mejorar la fiabilidad de ésta. También se utilizan en sistemas no ferrosos pero las válvulas de 
aleación de cobre son más comunes en tales sistemas. El bronce de aluminio más níquel es 
altamente resistente lo que le hace particularmente atractivo, sobretodo para las válvulas 
grandes. También, tiene alta resistencia a la acción corrosiva del agua marina y suele ser 
empleado en las válvulas del globo usadas de alivio. 
Tabla B.8. Efectos de la velocidad en algunas aleaciones de cobre 
Baja velocidad (0,06m/s) 
Aleación Corrosión 
general 
(mm/año) 
Pitting 
máximo 
(mm) 
Corrosión 
mm/año a 
media velocidad 
(8,25 m/s) 
Corrosión 
mm/año a alta 
velocidad (35-42 
m/s) 
Latón admiralty 0,025 0,25 0,4-1,0 0,75-1,1 
Bronce rojo 
Cu85Sn5Zn5Pb5 0,018 0,030 1,0 1,3 
Bronce al aluminio 
CuAl10Ni5Fe5 0,055 1,2 0,42 0,7-1,0 
Cu-Ni 70-30 0,0010 0,28 0,22 0,5 
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• Asientos de válvulas y vástagos en sistemas no ferrosos. 
En los asientos de las válvulas, particularmente aquellos que durante su servicio 
experimentan altas velocidades en el agua, se utilizan materiales con alta resistencia al agua 
de mar que fluye deprisa, como son aceros inoxidables, aleaciones de base níquel y la 
aleación Monel 400 [Ref. 8]. La experiencia demuestra que cuando los fabricantes aumentan 
el material del cuerpo utilizan a menudo los mismos materiales para los asientos y el vástago 
que en una válvula de hierro fundido, es decir, latón 60-40. Bajo estas condiciones la vida de 
las partes internas de la válvula es extremadamente corta porque, perdiendo la protección 
catódica del cuerpo ferroso, fallan por descincificación en algunos meses. La figura B.5 es 
una demostración de la descincificación de un latón 60-40 en una válvula de bronce. Ésta es 
probablemente la causa más común de fallos en válvulas no ferrosas. Aunque este tipo de 
corrosión es bien sabido, el índice de corrosión es a menudo asombrosamente alto. La pieza 
de la figura B.5 falló en menos de un año y el diámetro original era 25 milímetros.  
 
Aunque el acero inoxidable AISI 316 da buen rendimiento en una válvula no ferrosa, las 
aleaciones de níquel-cobre son una mejor opción, más cuando se trabaja bajo la base del 
coste durante el ciclo vital de la válvula. Otro problema que tienen los aceros inoxidables es 
el uso frecuente de aceros de un contenido de elemento aleante más bajo que el AISI 316, 
tales como son el AISI 410 y el AISI 430. El uso de estas aleaciones en sistemas de agua de 
mar da lugar a menudo a un fallo prematuro. En válvulas de bola y de mariposa, uno de los 
asientos puede ser no metálico, por ejemplo un elastómero. 
La aleación Inconel 625, que posee una alta resistencia a la corrosión en agua de mar 
indistintamente de la velocidad, se utiliza para producir superficies altamente resistentes en 
Figura B.5. Descinficación de un latón 60-40 
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áreas críticas de válvulas, ejes y también en bastidores de bombas. También se puede 
utilizar como un recubrimiento para evitar o reparar áreas dañadas por la corrosión en aceros 
poco aleados y componentes de acero inoxidable. 
• Efecto del diseño de la válvula en la selección de los materiales.  
Las válvulas son una parte relativamente costosa de un sistema de agua de mar pero el 
coste de una válvula depende del diseño usado. La tabla B.9 muestra el incremento de peso 
y pérdida de presión para cada uno de los tipos de válvulas más usuales en comparación 
con la de tipo mariposa. Aparte de cualquier dificultad en la fabricación, es evidente que una 
válvula de globo es mucho más costosa que una válvula de mariposa debido a su peso 
mucho mayor. Es generalmente más satisfactorio seleccionar válvulas más simples y 
emplear materiales con mayor fiabilidad que utilizar una válvula de diseño costoso, e intentar 
economizar en los materiales. Donde sea deseable el uso de una válvula de globo, por sus 
buenas características de control del flujo, el coste adicional de materiales apropiados 
resistentes a la corrosión bajo las condiciones de diseño debe ser aceptado. 
 
 
La tabla B.10 proporciona un resumen de los materiales más convenientes para cada tipo de 
válvula de agua de mar en sistemas no ferrosos.  
 
 
 
Tabla B.9. Diseños de válvulas 
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Tipo de 
válvula Material del cuerpo 
Material del asiento, 
bola o disco 
Material del 
vástago 
Válvula de 
mariposa 
- Bronce de aluminio 
con 5% Ni 
- Cu-Ni 70-30 
- Fundición revestida 
con goma 
- Bronce de aluminio 
con 5% Ni 
- Cu-Ni 70-30 
- Aleaciones Monel 
- Acero inox. AISI 316 
- Bronce de 
aluminio con 5% 
Ni 
- Aleaciones 
Monel 
- Acero inox. AISI 
316 
Válvula de 
bola, 
compuerta y 
globo 
- Bronce de aluminio 
con 5% Ni 
- Cu-Ni 70-30 
- Bronce de aluminio 
con 5% Ni 
- Cu-Ni 70-30 
- Aleaciones Monel 
- Acero inox. AISI 316 
- Bronce de 
aluminio con 5% 
Ni 
- Aleaciones 
Monel 
- Acero inox. AISI 
316 
Válvula de 
membrana 
- Fundición revestida 
con goma - Goma (membrana) 
- No es crítico si 
no hay agua de 
mar 
• Consideraciones galvánicas en válvulas.  
Es una buena práctica que el material de ajuste al cuerpo sea catódico, por ello el uso de 
aleaciones tales como Monel 400 y Monel K-500 y los aceros inoxidables. El uso de las 
válvulas de aleación de cobre es deseable en sistemas donde también lo es la tubería, para 
conservar la compatibilidad galvánica. El uso de válvulas ferrosas desprotegidas en sistemas 
no ferrosos debe ser evitado. Para los sistemas de acero inoxidable, la compatibilidad 
galvánica no es un problema en el sistema en sí mismo, aunque diversas aleaciones se 
pueden utilizar para diversos componentes. El cuidado es necesario, sin embargo, si el acero 
inoxidable se utiliza en intercambiadores de calor hechos con una aleación de cobre ya que 
puede haber un efecto galvánico pronunciado entre ellos. Esto se puede resolver utilizando 
ánodos de sacrificio en las cajas de agua. Los ánodos de hierro, de cinc o de aluminio 
pueden ser empleados. Los iones de hierro en el agua de mar son beneficiosos para las 
aleaciones con base cobre, así que ánodos de hierro son aconsejables. 
Tabla B.10. Materiales empleados según el tipo de válvula en agua 
de mar para sistemas no ferrosos 
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De la figura B.6 se desprende que todas las aleaciones con base cobre tienen un potencial 
similar y se pueden utilizar juntas sin miedo de efectos galvánicos serios. 
 
B.3.4. Selección de los materiales en bombas de agua de mar  
 
Las bombas centrífugas se utilizan normalmente en sistemas de agua de mar y son 
conducidas a menudo por motores eléctricos de velocidad constante. A la velocidad normal 
de rotación, la velocidad en la parte más externa del álabe puede alcanzar los 20 m/s y a 
esta velocidad, la mayoría de las aleaciones de cobre se corroen rápidamente en agua de 
mar.  Sin embargo, solamente ciertos componentes de la bomba se exponen a estas altas 
velocidades, y aparte de estos componentes, las aleaciones con base de cobre se pueden 
utilizar generalmente con éxito.  
Figura B.6. Serie galvánica en agua de mar 
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• Cubiertas de las bombas 
En bombas de aleación de cobre hay normalmente suficiente separación entre los álabes y 
la cubierta de modo que el agua que fluye por los álabes no afecte directamente a la 
cubierta, y es absorbida en la corriente más lenta del agua que fluye sobre la superficie del 
metal hacia la tubería de descarga de la bomba. Con tal que se evite el choque directo, los 
materiales tales como el bronce admiralty, el bronce de aluminio y el Cu-Ni 70-30 se 
emplean de forma satisfactoria. Cuando se han experimentado fallos, la vida de la cubierta 
ha sido muy corta, cercana a los 18 meses. Para evitar fallos de este tipo, el diseño debe 
intentar reducir la velocidad del agua de mar en la superficie del metal, o utilizar materiales 
de una resistencia más alta. La experiencia demuestra que el bronce de aluminio con un 
contenido del 5% en níquel y el Cu-Ni 70-30 tienen una resistencia más alta que otros tipos 
de bronces o latones. Cuando las piezas de la bomba son fabricadas soldando con autógena 
partes de bronce de aluminio con níquel existe un serio riesgo de la producirse corrosión en 
la zona afectada por el calor de la autógena. Esto puede provocar que se agriete si es 
tensionada, por ejemplo, por los efectos de un golpe de ariete. 
• Impulsores de la bomba  
El impulsor de la bomba está en contacto con el flujo a alta velocidad y con agua de mar 
altamente turbulenta, con lo que para las bombas de circulación que están en uso durante la 
mayoría del tiempo deben ser hechas de un material con alta resistencia bajo las citadas  
condiciones. La tabla B.11 proporciona datos de la corrosión en agua de mar a alta velocidad 
para varios materiales de la bomba. Se desprende de esos valores que el uso de hierro 
fundido o de acero suave solo se puede contemplar en bombas que funcionan de vez en 
cuando. Las aleaciones Monel 400 y Monel K-500 y el acero inoxidable AISI 316 tienen una 
resistencia muy alta al agua de mar en movimiento y por tanto, estas aleaciones se prefieren 
para los impulsores de la bomba. 
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Aleación 
Ratio de corrosión 
(mm/año) 
Velocidad del agua de mar 
(m/s) 
Fundición gris 13 38 
Acero al C 9,5 40 
Monel 400 0,010 43 
Monel K-500 0,010 43 
Acero inoxidable 0,005 43 
 
Debe ser observado, sin embargo, que las picaduras que se experimentaran son 
probablemente a menudo menos severas que la corrosión general que puede ocurrir en los 
extremos de un impulsor hecho de una aleación de base cobre y por lo tanto, un acero 
inoxidable o una aleación Monel 400 se prefiere para este uso. 
 
B.3.5. Interacciones dentro del sistema que inducen a la corrosión 
 
• Efectos galvánicos  
Donde sea posible, los componentes de potencial galvánico similar se deben utilizar para la 
construcción del sistema. Donde no sea posible esto, las pautas siguientes deben ser 
utilizadas:  
Hacer el componente "dominante" de un material más noble.  Por ejemplo, usar una aleación 
con base cobre en una válvula con el cuerpo de hierro fundido. 
Asegurarse que el material de un potencial más bajo esta presente en un área mucho más 
grande que el material más noble.  
Pintar el material más noble. Esto puede ser beneficioso porque se reduce el área del cátodo 
incluso cuando la película de la pintura es incompleta.  
Tabla B.11. Datos de corrosión en agua de mar a alta velocidad 
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Los tubos de titanio tienen un efecto galvánico fuerte en la mayoría de las aleaciones de 
base  cobre y pueden estimular la corrosión en las cajas de agua hechas de Cu-Ni y las 
placas de tubos. Es necesario evitar la corrosión galvánica cuando se utilizan los tubos de 
titanio y también cuando se emplean inyectores de Cu-Ni en intercambiadores de titanio. 
• Adiciones Químicas  
El cloro se agrega a menudo al agua de mar para prevenir el crecimiento de fauna marina 
que causaría la obstrucción del tubo dando como resultado una pérdida de transferencia de 
calor. La adición de cloro debe realizarse con unas ciertas precauciones porque el exceso de 
la cloro puede producir efectos corrosivos en las aleaciones de base cobre y el acero. Hay 
que mantener las concentraciones de cloro en niveles bajos, sobre 0,1-0,2 ppm.  
 
B.3.6. Conclusión  
 
Solo tratando los sistemas de agua de mar desde una perspectiva global es posible realizar 
una construcción fiable y resistente a la corrosión con unos costes de mantenimiento bajos. 
La tabla B.12 resume la información comentada anteriormente y sugiere los materiales, en 
este caso con base de cobre, que se pueden utilizar para alcanzar una alta fiabilidad y un 
menor mantenimiento o aceptando unos  costes de mantenimiento más altos y una menor 
fiabilidad, los que proporcionan un sistema con costes iniciales mínimos.  
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Componente 
Mínimo coste inicial y alto 
coste de mantenimiento 
Alta fiabilidad y bajo coste de 
mantenimiento 
Tubería Acero galvanizado - Cu-Ni 90-10 
 
Bridas Acero 
    - Aleación Cu-Ni 
- Bronce de cañón 
- Acero recubierto de Cu-
Ni 
Placas de tubos 
 
- Latón naval 
- Latón 60-40 
- Bronce de aluminio + Ni 
- Cu-Ni 90-10 
Tubos 
 Latón de aluminio 
- Cu-Ni 90-10 
- Cu-Ni 70-30 
Cubierta bomba Fundición 
- Aleación Cu-Ni 
- Bronce de aluminio + Ni 
- Bronce admiralty 
Impulsor bomba Bronce de cañón 
- Monel 400 
- Acero inox. 
- Bronce de aluminio + Ni 
Eje bomba Latón naval 
- Monel 400 o K-500 
- Acero inox. AISI 316 
- Bronce de aluminio + Ni 
Válvula Ver tabla B.8 Ver tabla B.8 
Cuerpo filtros Fundición 
- Bronce de cañón 
- Aleación Cu-Ni 
- Bronce de aluminio + Ni 
Filtros Hierro galvanizado - Monel 400 
 
Tabla B.12. Sistemas de agua de mar 
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C. Catálogos 
C.1. Motores eléctricos SIEMENS 
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C.2. Rodamientos SKF 
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C.3. Rodamientos FAG 
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C.4. Acoplamientos flexibles RWCOUPLINGS 
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C.5. Acoplamientos flexibles THOMAS 
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C.6. Juntas de estanqueidad EPIDOR 
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